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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
 
ABSTRAKT 
Tato diplomová práce se zabývá návrhem pracovní části hydraulického obvodu pro 
hydraulický lis s lisovací silou 400 kN. Jejím obsahem je odůvodněný konstrukční návrh 
přímočarého hydromotoru, včetně volby materiálů, výpočtů potřebných materiálových 
charakteristik, pevnostních výpočtů a simulací a volby jednotlivých komponent. Práce také 
obsahuje návrh patního ventilu včetně volby jednotlivých komponent a základní funkční 
výpočet hydraulického obvodu lisu. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Přímočarý hydromotor, hydraulický lis, patní ventil, hydraulický obvod 
ABSTRACT 
The master’s thesis is focused on the proposal of working part of the hydraulic circuit for the 
hydraulic press with a press force 400 kN. The thesis contains justifiable structural design of 
the linear hydraulic motor, which includes material choices, necessary calculations and 
simulations of material strength characteristics and the choice of the individual components. 
The thesis also includes a proposal of “heel valve” including the choice of individual 
components and basic function calculation of the hydraulic circuit of the hydraulic press. 
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Hydraulické lisy tvoří nedílnou součást mnoha technických odvětví, zejména pak 
strojírenského průmyslu. Dle potřeb daného odvětví jsou vyráběny lisy speciální, či lisy 
univerzální a stejně jako rozmanitost jejich použití, i jejich velikost a parametry mohou být 
diametrálně rozdílné. Všechny tyto hydraulické lisy však spojuje jeden základní element 
vyplývající již z jejich názvu, a tím je hydraulický pohon, o jehož pracovní části pojednává 
tato diplomová práce. 
Důvodem pro zvolení tématu týkajícího se hydraulických lisů byla mimoškolní 
spolupráce s firmou HŠV stroje, a.s., zabývající se výrobou hydraulických lisů a 
jednoúčelových strojů a snaha o získání praktického konstrukčního tématu. Po zvážení 
několika různých témat, která by mohla být zrealizována ve spolupráci s touto firmou, byl 
nakonec jako nejvhodnější zvolen návrh pracovní části hydraulického obvodu pro hydraulický 
lis. 
Tento návrh spočíval především v kompletním konstrukčním návrhu dvojčinného 
přímočarého hydromotoru, určeného pro firmou vyráběné univerzální hydraulické lisy se 
jmenovitou silou 400 kN a v návrhu patního ventilu, což je bezpečnostní prvek, zajišťující 
ochranu hydromotoru vůči přetížení a vůči nevyžádanému pohybu. Součástí návrhu je také 
základní funkční výpočet hydraulického obvodu včetně volby jednotlivých komponent pro 
tyto hydraulické lisy, obsahující výpočet parametrů pohonu lisu, kontrolu rychlostí proudění 
v potrubí, určení velikosti hydraulických tlakových ztrát v obvodu, požadovaného výkonu 
pohonu lisu a určení oteplování soustavy. 
Při návrhu hydromotoru bylo nutné zachovat zástavbové a připojovací rozměry 
stávajících hydromotorů a umožnit tak kompatibilitu s již vyrobenými hydraulickými lisy. 
Zároveň bylo nutné zohlednit cyklické namáhání hydromotorů a zabránit tak případnému 
vzniku únavového porušení. 
U jednotlivých součástí hydromotoru byly provedeny potřebné analytické pevnostní 
výpočty, které byly doplněny o pevnostní simulace, poskytující lepší přehled o průběhu napětí 
na jednotlivých součástech. K simulacím i samotnému návrhu 3D modelů byl použit software 
firmy Siemens, Solid Edge ST8. 
Návrh patního ventilu spočíval ve volbě vhodných komponent a ve vytvoření 
hydraulické kostky zaručující požadovanou zajišťovací a pojišťovací funkci. Zároveň bylo 
nutné zachovat kompaktní rozměry a umožnit symetrickou montáž patního ventilu na dvojici 
přímočarých hydromotorů umístěných v hydraulickém lisu. 
Výpočet hydraulického obvodu lisu se odvíjel od požadovaných rychlostí pohybu 
beranu, ze kterých byly vypočítány potřebné průtoky pracovní kapaliny. Následně bylo možné 
vhodně zvolit hydrogenerátory a provést již výše zmíněnou kontrolu rychlostí proudění 
v potrubí, určení velikosti hydraulických tlakových ztrát v obvodu, požadovaného výkonu 
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1 PRINCIP HYDRAULICKÝCH LISŮ 
Hydraulické stroje tvoří od nepaměti nedílnou součást techniky. Jejich základním prvkem 
je čerpadlo neboli hydrogenerátor na vstupu a hydromotor na výstupu. Jako pracovní medium 
byla ze začátku využívána voda, později se však začal využívat olej, který současně maže 
hydraulické prvky. Díky tomuto přechodu na olej došlo k dalšímu rozšíření hydraulických 
strojů.  
První hydraulický lis byl sestrojen roku 1795 v Anglii Josephem Bramahem. 
Hydrostatický převod byl poprvé navržen roku 1906. Následně byl roku 1907 použit u 
mobilních prostředků jako hydrostatický pohon. Od roku 1950 jsou hydrostatické 
mechanismy kombinovány i s elektronickými prvky [1]. 
Díky jednoduchosti výroby se rychle rozšířily pístové stroje. Při jejich výrobě je poměrně 
snadné dosáhnout vysoké přesnosti rozměrů i jakosti povrchu válců i pístů, což umožňuje 
dosažení dobré těsnosti a malého tření i za vysokých tlaků kapaliny. 
Hydraulické lisy jsou stroje pracující na základě Pascalova zákona o šíření tlaku 
kapalinou rovnoměrně všemi směry.   =  =	 =  
 
Pokud budeme uvažovat dvě navzájem propojené nádoby (hydraulické válce), z nichž 
v jedné vyvoláme tlak kapaliny p silou F1 na píst o ploše S1, tedy  = 	 	  , potom (při 
zanedbání hydraulických ztrát a hydrostatického tlaku) ve druhé nádobě vyvoláme působením 
tohoto tlaku na píst o ploše S2 sílu 
 = 	 ∙ . Z těchto vztahů vyplývá, že výsledná síla 
 = 
 ∙ 		.  
           
 Tohoto zákona je využito při konstrukci hydraulických lisů k vyvození velkých 
lisovacích sil. Jako malou plochu S1 si zde můžeme představit například plochu pístu 
hydrogenerátoru, na kterou působíme silou, čímž vyvoláváme tlak v kapalině v uzavřeném 
hydraulickém obvodu. Tento tlak působí na větší plochu S2, která může představovat plochu 
pístu lineárního hydromotoru a vyvine tak vyšší sílu danou poměrem S2/S1 [2]. Díky tomuto 
principu je možné dosahovat u hydraulických lisů velmi vysokých lisovacích sil při zachování 
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2 VLASTNOSTI HYDRAULICKÝCH MECHANISMŮ 
Mezi hlavní výhody hydraulických mechanismů patří především snadnost rozvodu 
energie, kterou lze například pomocí potrubí dopravit i do méně přístupných nebo vzdálených 
míst s vyhovující účinností. Lze také vytvářet množství různých struktur mechanismů za 
použití malého počtu druhů hydraulických prvků. Další významnou vlastností hydraulických 
mechanismů je snadnost dosažení velkých silových převodů pomocí jednoduchých 
mechanických prostředků. U hydraulických mechanismů je také snadné měnit směr pohybu a 
jejich základní parametry, jako jsou otáčky, tlak, průtok a další v širokém regulačním rozsahu 
(1:10 až 1:2000). Hydraulické mechanismy umožňují také práci s velkou plošnou hustotou 
přenášeného výkonu, což vede k menším rozměrům a hmotnostem pohyblivých částí. Díky 
tomu je dosaženo příznivé dynamiky mechanismu. Ochrana proti přetížení je zde rovněž 
snadná a realizuje se zařazením jednoho nebo více pojistných ventilů do obvodu. Díky užití 
oleje jako pracovního media je zajištěno dokonalé mazání pohyblivých částí, jejich 
konzervace a odvod tepla z mechanismu. [13] 
Přes řadu výhod mají hydraulické mechanismy i své nevýhody. Jedná se zejména o 
nižší účinnost oproti mechanickým převodům vyplývající ze ztrát při přenosu energie, vysoké 
požadavky na přesnost geometrických tvarů součástí, jakost povrchů a minimální vůle mezi 
vzájemně se pohybujícími součástmi. Právě kvůli výše zmíněným nárokům jsou hydraulické 
mechanismy citlivé na nečistoty v pracovním mediu, které se vytvářejí při provozu vlivem 
tepelného a chemického namáhání, stárnutím, otěrem součástí nebo se do okruhu dostávají 
z okolního prostředí. Nevýhodou je také ekologická zátěž a závislost vlastností mechanismu 
na vlastnostech pracovního media, zejména na změně viskozity kapaliny při změně teploty, 
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3 ZÁKLADNÍ PRVKY HYDRAULICKÉHO OBVODU LISU 
Každý hydraulický obvod se skládá z několika základních prvků. U hydraulického 
obvodu hydraulických lisů jsou to zejména pohon, hydromotor a regulační prvky, bez kterých 
by nebylo možné sestavit funkční hydraulický obvod hydraulického lisu. 
O těchto základních prvcích bude pojednávat následující kapitola.  
 
3.1 POHON 
Volba pohonu hydraulického lisu se odvíjí od zamýšleného způsobu užití lisu. Pohony 
můžeme rozdělit do několika základních skupin, přičemž zdrojem energie je ve většině 
případů asynchronní elektromotor [9].  
 
• Přímý pohon 
Přímý pohon se vyznačuje sériovým nebo sérioparalelním řazením hydraulických 
prvků s hydrogenerátorem neboli čerpadlem.  
Mezi vlastnosti přímého pohonu patří proměnná velikost tlaku v hydraulickém 
obvodu, která je závislá na velikosti pracovního odporu pístu přímočarého hydromotoru. 
Rychlost tohoto pístu je na rozdíl od tlaku závislá pouze na množství kapaliny dodávané 
hydrogenerátorem a při konstantním průtoku hydrogenerátoru se během zdvihu prakticky 
nemění.  
Jako pohon se zpravidla používají vysokotlaké rotační objemové hydrogenerátory, 
jejichž výkon musí odpovídat maximálnímu požadovanému výkonu lisu. Z tohoto důvodu 
není možné užít tento pohon u těžkých tvářecích lisů s vysokými pracovními rychlostmi, 
jelikož vyhovující hydrogenerátor by musel mít nepřiměřeně velké rozměry. Přímý pohon má 
poměrně kompaktní rozměry a v porovnání s akumulátorovým pohonem vyšší účinnost, která 
dosahuje hodnot přibližně 60 % až 80 %. [27] 
 
• Nepřímý (akumulátorový) pohon 
Nepřímý pohon se vyznačuje sériovým nebo sérioparalelním řazením hydraulických 
prvků s hydrogenerátorem a plynovým akumulátorem.  
Velikost tlaku mezi akumulátorem a hlavním rozvodem je konstantní, přičemž 
rychlost pístu přímočarého hydromotoru je závislá na velikosti jeho pracovního odporu a 
s rostoucím odporem klesá.  
U akumulátorového pohonu je nutné nepřetržité dodávání pracovní kapaliny 
hydrogenerátory, které pracují proti konstantnímu tlaku v akumulátoru bez ohledu na 
skutečný průběh pracovního odporu. Potřebný výkon čerpadel se v tomto případě stanovuje 
z průměrného výkonu stroje odvozeného z celého pracovního cyklu. [27] 
Akumulátorový pohon umožňuje dosažení vysoké rychlosti pístu (až 10 m/s) 
v krátkém čase nebo vyvození velké jmenovité síly (přes 40MN) u pomaluběžných lisů [8]. 
 
• Multiplikátorový pohon 
Užitím multiplikátorového pohonu je možné dosáhnout zvýšení tlaku kapaliny 
dopravované do hydromotorů až na 40 až 100 MPa. Toho se dosahuje pomocí multiplikátoru, 
což je soustava dvou válců o rozdílném průměru. Nízký tlak od hydrogenerátoru je přiváděn 
do válce s větším průměrem, což způsobí pohyb sdruženého pístu a vyvození zvýšeného 
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• Kombinovaný pohon 
Kombinovaný pohon je založen na kombinaci předchozích pohonů. To znamená, že 
některé operace pracovního cyklu zajišťuje například přímý pohon, jiné akumulátorový pohon 
a další je realizován pomocí multiplikátorového pohonu. [27] 
Jako moderní řešení se využívá mechanického multiplikátoru, který je vhodný 
například pro kovací lisy [8]. 
 
3.2 HYDROMOTORY 
Hydromotory jsou hydrostatické převodníky, přeměňující tlakovou energii kapaliny na 
energii mechanickou.  
U hydraulických lisů jsou užívány přímočaré hydromotory, jejichž prostřednictvím je 
vyvozována potřebná lisovací síla 
 a rychlost beranu lisu, respektive pracovního nástroje . 
Velikost této síly lze určit následujícím vztahem: 
 
 =  ∙  =  ∙  ∙ 4 	[] 
 
Kde:   []  - tlak pracovní kapaliny v hydromotoru  []  - činná plocha pístu  []  - vnější průměr pístu  
 
Rychlost pohybu pístu je možné určit ze vztahu: 
  =  	[ ∙ ] 
 
Kde:  [ ∙ ] - objemový průtok pracovní kapaliny 
 
Přímočaré hydromotory jsou nejrozšířenějším typem hydromotorů. K jejich výhodám 
patří především snadná výroba a vysoká spolehlivost a životnost. Mezi další výhody patří 
možnost přímočarých hydromotorů vyvinout velké síly (až stovky kN) při zachování malých 
rozměrů, malá hmotnost vzhledem k přenášeným výkonům a dobrá tlaková i průtoková 
účinnost.  
 
3.2.1 ROZDĚLENÍ PŘÍMOČARÝCH HYDROMOTORŮ 
Přímočaré hydromotory užívané v hydraulických lisech je možné rozdělit do dvou 
základních skupin a to na přímočaré hydromotory jednočinné a dvojčinné. 
U jednočinných hydromotorů je pracovní zdvih zajišťován působením tlaku pracovní 
kapaliny na plochu pístu a k vratnému pohybu dochází působením vnějšího zatížení nebo 
pružiny a u dvojčinných hydromotorů je pracovní i vratný pohyb zajišťován působením tlaku 
kapaliny na píst. 
Schematické znázornění těchto hydromotorů s dalšími způsoby jejich rozdělení je 
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Nejpoužívanějšími typy přímočarých hydromotorů u hydraulických lisů jsou 
jednočinný plunžrový hydromotor a dvojčinný hydromotor s jednostrannou pístnicí 
(diferenciálním pístem). [9] 
Plunžrový hydromotor má vnější průměr pístnice o stejné velikosti, jako je vnitřní 
průměr válce a je určen pro největší síly.  Bývá využíván například u dolůtažných kovacích 
lisů nebo u vytlačovacích lisů. 
Dvojčinný hydromotor s jednostrannou pístnicí má, jak již bylo zmíněno, dvě činné 
plochy a zajišťuje tedy pracovní i vratný pohyb. Díky tomu je možné jej využít pro 
nejrůznější aplikace.  
 
3.2.2 KONSTRUKCE PŘÍMOČARÝCH HYDROMOTORŮ 
Základními částmi přímočarých hydromotorů jsou píst, pístnice, válec, víka válce a 
těsnění. Možné způsoby konstrukce těchto jednotlivých částí budou popsány v následujícím 
textu. [11] 
Obr. 3.1 Konstrukční typy přímočarých hydromotorů [13] 
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PÍST 
Píst hydromotoru bývá vyroben jako jeden celek z oceli nebo šedé litiny. Spojení pístu 
s pístnicí bývá pomocí závitu, nebo je píst na pístnici nasazen a přišroubován. U hydromotorů 
s malým rozdílem mezi průměry pístu pak bývá vyroben píst i s pístnicí z jednoho kusu. 
Pro dosažení dobré účinnosti je nutné dobré utěsnění pístu ve válci. To je prováděno 
pomocí různých typů pístních těsnění, například pomocí různých manžet, O-kroužků, nebo 
pístních kroužků. Zároveň bývají součástí pístů vodicí prvky, které zabezpečují vedení pístu 
ve válci při pohybu. Pro vedení bývají užity například vodicí pásy, případně pístní těsnění 
obsahující vodicí elementy. 
 
PÍSTNICE 
Pístnice slouží k přenosu síly, vyvozené působením tlaku kapaliny na píst, na hnaný 
mechanismus. Musí tedy splňovat několik základních požadavků.  
V první řadě musí být pístnice dostatečně tuhá, aby nedocházelo k jejímu příčení a 
vydírání válce. Dále je nutná její odolnost vůči vlivům vnějšího prostředí, které by mohlo 
způsobovat případnou korozi pístnice.  
Pístnice jsou vyráběny z jakostních ocelí, jejichž povrch je tvrdochromovaný, případně 
povrchově kalený, broušený a leštěný. Tvrdochromované pístnice se vyznačují menším 
třením ve vedení a větší odolností vůči korozi.  
 
VÁLEC 
Podoba válce hydromotoru je ovlivněna druhem stroje, pro nějž má být hydromotor 
určen a požadavky kladenými na funkci pohonu.  
Dle konstrukčního uspořádání lze válce rozdělit na uzavřené a otevřené. Otevřené 
válce mají samostatná víka a jejich výhodou je snadnější obrobitelnost. Bývají užívány u 
menších průměrů hydromotorů, u kterých je uzavření samostatnými víky snadné.                     
U uzavřeného válce pak tvoří víko společně s válcem jeden celek. 
Válce bývají nejčastěji vyráběny z odlitků, výkovků, případně silnostěnných trubek, 




Víka hydromotorů slouží k uzavření válce a k vedení pístnice a bývají vyráběna 
z litiny, oceli nebo neželezných kovů. Jejich spojení s válcem může být provedeno několika 
způsoby, přičemž nejčastěji jsou víka s válcem spojena pomocí přírub, našroubováním víka 
na válec nebo do válce, případně přišroubováním na opěrnou desku. 
Víka musejí být ve válci utěsněna, v případě víka, jímž prochází pístnice, pak musí být 
zajištěno i její vedení a utěsnění. 
Při práci hydromotoru dochází v krajních polohách pohybu k dosedání pístu na víka. 
Aby bylo zabráněno velkým rázům, bývají víka hydromotorů s rychlostí při dosedání 
přesahující 0,1	 ∙   vybavena různým způsobem tlumení, zajišťujícím zpomalení pístu 
před dosednutím na víko. 
 
TĚSNICÍ A VODICÍ PRVKY 
Správná funkce a velikost přenášeného výkonu hydromotorů je značně závislá na 
kvalitě utěsnění pracovních prostorů, respektive na velikosti svodových odporů, která úzce 
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Obr. 3.3 Princip dvoupolohového dvoucestného rozvaděče [13] 
zvýšení těchto svodových odporů i při zachování nižších nároků na přesnost jednotlivých 
součástí. 
Sortiment nabízených těsnicích prvků je značně rozsáhlý. Je možné jej rozdělit na 
statická těsnění, pístní těsnění, pístnicová těsnění a další, přičemž každá ze skupin nabízí řadu 
variant, vhodných pro různé aplikace. Bližší seznámení se s konkrétními typy, vhodnými pro 
přímočaré hydromotory, je součástí kapitoly 5.1 a nebude mu zde tedy věnován další prostor. 
Mimo těsnicích prvků jsou důležitou součástí hydromotorů i vodicí prvky, které slouží 
k vedení pístnice ve víku a k vedení pístu ve válci. Vodicí prvky zabezpečují vysokou 
životnost válce, pístu a pístnice a mohou být součástí některých těsnicích prvků. Bližší 
seznámení se s vodicími prvky je opět součástí kapitoly 5.1.  
 
3.3 ŘÍDICÍ A REGULAČNÍ PRVKY 
Řídicí a regulační prvky jsou nedílnou součástí každého hydraulického obvodu. 
Pomocí řídicích prvků je řízen směr toku pracovní kapaliny, čímž jsou ovládány hydromotory 
a pomocí regulačních prvků je ovládána velikost průtoku a tlak pracovní kapaliny. Na jejich 
správné volbě je závislá správná funkce, účinnost, i bezpečnost hydraulického obvodu. Jejich 
hlavním představitelům bude věnován následující text. 
 
3.3.1 ROZVADĚČE 
Rozvaděče patří mezi nejpoužívanější prvky pro hrazení průtoku. Dle potřeb rozvádí 
pracovní kapalinu v daném směru, případně přerušují její tok. Tím jsou ovládány 
hydromotory, případně další hydraulické prvky. 




Šoupátkové rozvaděče jsou nespojitá zařízení, pracující v diskrétních polohách. Lze je 
rozdělit dle počtu poloh na dvoupolohové a třípolohové, dle počtu cest (vstupů nebo výstupů 
rozvaděče) a dle způsobu ovládání. 
Tělesa šoupátkových rozvaděčů bývají odlévána, případně obráběna. Šoupátka bývají 
uložena v pouzdrech a jejich různou geometrií a polohou řídicích hran v tělese rozvaděče je 
dosahováno různého propojení kanálů při různých polohách šoupátka. 
Nejjednodušší variantou šoupátkového rozvaděče je dvoupolohový dvoucestný 
rozvaděč, jehož schematická značka a princip jsou znázorněny na následujícím obrázku.  
 
 
Levá část obrázku představuje polohu rozvaděče v uzavřeném stavu a pravá část 
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tlakové kapaliny. Písmeno „A“ pak značí výstupní kanál pro připojení spotřebiče 
(hydromotoru).  
Další variantou rozvaděčů jsou třípolohové rozvaděče. Ty nabízejí velkou škálu 
možností propojení kanálů a jedná se nejčastěji o třípolohové čtyřcestné rozvaděče. Ty jsou 
na rozdíl od dvoucestných rozvaděčů doplněny o odpadní kanál s označením „T“ a o druhý 
kanál pro připojení spotřebičů, označený „B“.  
Jedna z nejužívanějších variant třípolohového čtyřcestného rozvaděče je znázorněna 
na následujícím obrázku.  
 
Kromě řady variant propojení jednotlivých kanálů nabízejí šoupátkové rozvaděče i 
řadu způsobů jejich ovládání. Rozvaděče je možné ovládat ručně, hydraulicky, pneumaticky, 
elektromagneticky, či elektrohydraulicky.  
Elektromagnetický způsob umožňuje snadnou automatizaci a řízení strojů, přičemž 
pro největší průtoky je užíváno elektrohydraulické ovládání, u kterého je rozvaděč ovládán 
tlakem kapaliny, přivedené pomocí elektromagneticky ovládaného pomocného rozvaděče. 
Příklad elektromagneticky ovládaného třípolohového čtyřcestného šoupátkového 
rozvaděče firmy Argo-Hytos je uveden na následujícím obrázku. 
 
Obr. 3.4 Třípolohový čtyřcestný rozvaděč [13] 
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VENTILOVÉ ROZVADĚČE 
Ventilové rozvaděče se skládají z několika řízených jednosměrných ventilů. Jejich 
předností je dobrá těsnicí schopnost. Jsou užívány pro vysoké tlaky a průtoky, nejčastěji u 
hydraulických lisů pracujících s vodou nebo vodní emulzí v provozech s nebezpečím vzniku 
požáru.  
Nevýhodou je pak jejich větší složitost a rozměry v porovnání se šoupátkovými 




Sedlové rozvaděče jsou určeny pro malé průtoky a vysoké tlaky v aplikacích, kde je 
třeba zaručit dobrou těsnost. Jejich základním konstrukčním prvkem je těsnicí kulička nebo 
kuželka. K jejich výhodám patří dobrá těsnost, vysoká spolehlivost sepnutí, poměrně malé 
ovládací síly a krátké přestavné časy. [4] 
Příklad konstrukce elektromagneticky ovládaného sedlového rozvaděče ROE3 firmy 
Argo-Hytos je zobrazen na následujícím obrázku. 
 
 
3.3.2 POJISTNÉ VENTILY 
Pojistné ventily slouží jako ochrana hydraulických obvodů proti tlakovému přetížení. 
V případě překročení nastaveného maximálního tlaku v obvodu, jehož velikost bývá o 10 až 
15 % vyšší než maximální pracovní tlak, dojde k jeho otevření a k průtoku kapaliny do 
odpadu. Po následném poklesu tlaku pod nastavenou maximální hodnotu dojde k opětovnému 
Obr. 3.6 Funkční princip ventilového rozvaděče [4] 
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uzavření ventilu. Při běžném provozu tedy nedochází k jeho otevření a je požadována vysoká 
těsnost. Té je nejčastěji dosahováno užitím těsnicí kuželky, která je pomocí pružiny 
dotlačována do sedla ventilu.  
Konstrukce pojistných ventilů je shodná s konstrukcí přepouštěcích ventilů, avšak 
funkcí přepouštěcích ventilů je trvalé udržování přibližně konstantní velikosti tlaku v obvodu. 
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4 ZÁKLADNÍ POŽADAVKY NA PRACOVNÍ ČÁST 
HYDRAULICKÉHO OBVODU HYDRAULICKÉHO LISU 
Navrhovaná pracovní část hydraulického obvodu hydraulického lisu bude součástí 
univerzálního stolního hydraulického lisu firmy HŠV stroje. Ten spadá do kategorie 
obráběcích a tvářecích strojů a podléhá bezpečnostní normě ČSN EN 693+A2, týkající se 
hydraulických lisů. Obvod tohoto lisu musí dle normy splňovat požadavky na bezpečnostní 
ochranu obsluhy u nástrojů pro pracovní režim s chodem jednotlivými zdvihy a ručním 
vkládáním nebo vyjímáním. Těmito požadavky jsou zálohování a monitorování funkce 
spuštění a zastavení hydraulického ovládacího obvodu. Norma uvádí i příklad řešení 
zálohování a monitorování hydraulického ovládacího obvodu pro hornotlaké hydraulické lisy 
viz příloha P1. [3] 
Mimo těchto bezpečnostních požadavků musí hydraulický obvod také splňovat i 
funkční požadavky a umožnit tak hydraulickému lisu dosažení daných parametrů. Mezi tyto 
parametry patří především jmenovitá síla, rychlost pracovního posuvu, rychloposuvu a 
rychlost vratného posuvu.  
Velikost jmenovité síly je jedním z hlavních parametrů hydraulických lisů a může se 
pohybovat až v řádech desítek až stovek MN [30]. Navrhovaný hydraulický obvod bude však 
součástí univerzálního stolního hydraulického lisu, jehož požadovaná jmenovitá síla bude 
pouze 400 kN a pro její dosažení bude užito dvou přímočarých hydromotorů.  
Volba velikosti pracovního tlaku závisí na několika hlediscích. Prvním z nich je, jak 
velký tlak jsme schopni do obvodu dodat. V současnosti existuje řada hydrogenerátorů, které 
jsou schopny dodávat tlak i přes 60 MPa [13], běžně dostupné a užívané hydrogenerátory 
mívají však jmenovitý tlak přibližně do 40 MPa. Další z hledisek ovlivňujících volbu 
pracovního tlaku je možnost rozvodu pracovní kapaliny a možnost utěsnění vysokého tlaku. 
Zde je sortiment rovněž poměrně obsáhlý a umožňuje užití prvků vhodných i pro vysoké 
tlaky. Užitím vysokého tlaku je možné dosáhnout velkých výstupních sil při malých 
rozměrech hydromotoru, avšak konečnou volbu velikosti pracovního tlaku ovlivňuje i 
výsledná finanční náročnost. Na základě firemních zvyklostí je pro tento obvod zvolen 
jmenovitý tlak v hydraulickém obvodu  = 23	 , přičemž pracovní kapalinou bude 
hydraulický olej OHHM 46 s kinematickou viskozitou $ = 46	 ∙  [26]. 
Rychlost pracovního posuvu je rychlost výstupního členu, při které se dosáhne 
jmenovité síly [14]. Tato rychlost se obvykle pohybuje v řádu desítek mm/s, avšak u 
vysokorychlostních lisů může dosahovat i několika stovek mm/s. V tomto případě je 
požadována jmenovitá rychlost 25 mm/s. Pod pojmem rychloposuv se rozumí rychlost 
výstupního členu během přibližování pohyblivé části k nástroji, či pevné části pracovního 
prostoru. Požadovaná rychlost rychloposuvu je v zde 70 mm/s. Výše zmíněná norma ČSN EN 
693+A2 mimo jiné předepisuje i velikost seřizovací rychlosti, která nesmí překročit 10 mm/s. 
Posledním požadavkem je velikost zdvihu přímočarého hydromotoru. Ta může být 
značně rozdílná dle požadavků na daný lis, v tomto případě je firmou HŠV stroje požadován 
zdvih 250 mm. 
 
Základní požadované parametry: 
Jmenovitá síla lisu:  & = '((	)* 
Jmenovitý tlak v hydraulickém obvodu: + = ,-	./0 
Maximální seřizovací rychlost: 1/234 = 5(	22 ∙ 65 
Jmenovitá maximální pracovní rychlost:  1/207 = ,8	22 ∙ 65 
Rychlost rychloposuvu: 19 = :(	22 ∙ 65 
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5 NÁVRH JEDNOTLIVÝCH ČÁSTÍ PRACOVNÍ ČÁSTI 
HYDRAULICKÉHO OBVODU HYDRAULICKÉHO LISU 
V této kapitole bude proveden podrobný popis návrhu jednotlivých částí pracovní části 
hydraulického obvodu hydraulického lisu, konkrétně bude kapitola pojednávat o návrhu 
přímočarého hydromotoru a o návrhu patního ventilu. 
 
5.1 PŘÍMOČARÝ HYDROMOTOR 
Přímočarý hydromotor pro danou konstrukci hydraulického lisu musí umožňovat 
mimo pracovního pohybu také pohyb vratný. Z toho důvodu bude pro návrh zvolena 
koncepce dvojčinného přímočarého hydromotoru.  
Přímočarý hydromotor bude pevně spojen s horním příčníkem lisu pomocí příruby a 
šroubů. Propojení s beranem bude uskutečněno pomocí matice našroubované na pístnici 
hydromotoru. Píst bude vyroben z oceli a našroubován na pístnici. V tělese válce bude veden 
vhodnými vodícími prvky. Jeho utěsnění ve válci bude provedeno těsnícími kroužky, 
vhodnými pro dané parametry hydromotoru. Pístnice bude rovněž z oceli a její povrch bude 
tvrdochromovaný pro zajištění vysoké tvrdosti, dobrých kluzných a těsnících vlastností a pro 
dosažení vysoké odolnosti proti opotřebení. Těleso válce bude zhotoveno z přesné ocelové 
trubky a bude uzavřeno víky. Víka budou s trubkou spojena pomocí závitu a umožní tak 
případnou demontáž jednotlivých částí hydromotoru a jejich servis. Pro utěsnění bude užito 
vhodných těsnících kroužků. Pístnice bude procházet spodním víkem a bude v něm vedena 
vodícími pásy a utěsněna těsnícími kroužky.  
Podrobný popis jednotlivých částí bude proveden v následujícím textu. 
 
5.1.1 PÍSTNICE 
Při návrhu pístnice je nejprve nutné zvolit vhodný materiál pro její výrobu. Po jeho 
volbě je možné vypočítat předběžný minimální průměr pístnice. Jelikož je pístnice namáhána 
tlakem, je třeba vypočítat její minimální průměr s ohledem na vzpěr a s ohledem na tlakové 
namáhání. Pro návrh je poté nutné zvolit přísnější kriterium, tedy větší minimální průměr. Od 
takto zjištěného minimálního průměru se bude odvíjet následný návrh pístnice. S ohledem na 
zjištěný minimální průměr bude zvolen vhodný závit pro matici beranu a pro píst. Ten bude 
následně zkontrolován vůči meznímu stavu pružnosti a vůči otlačení.  
Výsledný průměr pístnice bude následně stanoven s ohledem na všechny potřebné 
konstrukční prvky a s ohledem na dostupné velikosti těsnění a pístních tyčí. 
Na finální podobě pístnice bude provedena pevnostní kontrola metodou konečných 
prvků. 
 
VOLBA MATERIÁLU A JEHO CHARAKTERISTIKY 
Pro výrobu pístnice byla zvolena chromovaná pístní tyč z oceli 20MnV6 dle ČSN EN 
10027-1 (13 220 dle ČSN 42 0002) od firmy Hydraulics. Tato tyč je přímo určena k výrobě 
pístnic. Její chromovaný povrch zaručuje dobrou korozivzdornost, vysokou tvrdost, která 
dosahuje hodnoty minimálně 900 HV a vysokou jakost povrchu s drsností Ra maximálně 0,2. 
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Materiálové charakteristiky oceli 20MnV6 [17]: 
 <= = 600 − 750	 <AB, = CD	390	  
 
Kde: <= [MPa] - mez pevnosti <AB, [MPa] - smluvní dolní mez kluzu 
 
Z důvodu cyklického namáhání pístnice tlakem (tah způsobený tíhou beranu s nástrojem 
vzhledem k velkému nepoměru k tlakové síle zanedbáme) je nutné určit přibližnou mez 
únavy. 
 
Mez únavy v tahu-tlaku [12] 
 FGH = 0,504 ∙ <= = 0,504 ∙ 600	 = 302  IJ = <=K = 4,51 ∙ 600B,LM = 0,828  IK = 1   IO = 0,85  IP = 1  IQ = 0,897  IR = 1  F′G = FGH ∙ IJ ∙ IK ∙ IO ∙ IP ∙ IQ ∙ IR (1)  F′G = 302	 ∙ 0,828 ∙ 1 ∙ 0,85 ∙ 1 ∙ 0,897 ∙ 1 = 191	  
 
Kde: FGH [MPa] - mez únavy zkušební tyče v ohybu za rotace  F′G [MPa] - korigovaná mez únavy v tahu-tlaku v kritickém místě součásti IJ [-] - součinitel vlivu jakosti povrchu (pro obrábění) IJ [-] - součinitel vlivu velikosti tělesa (pro tah-tlak) IO [-] - součinitel vlivu způsobu zatěžování (pro tah-tlak) IP [-] - součinitel vlivu teploty (pro 20°C) IQ [-] - součinitel spolehlivosti (pro spolehlivost 90%) IR [-] - součinitel zahrnující další vlivy  [-] - součinitel pro povrch dokončený obráběním a tažením za studena T [-] - exponent pro povrch dokončený obráběním a tažením za studena 
 
VÝPOČET POTŘEBNÉHO PRŮMĚRU PÍSTNICE 
Pro návrh hydromotoru je nutné znát několik základních požadavků. Jak již bylo 
zmíněno v kapitole 4, zadanou lisovací sílu budou vyvozovat dva přímočaré hydromotory. 
Požadovaná jmenovitá síla jednoho přímočarého hydromotoru 
UV  je tedy poloviční 
jmenovitou silou hydraulického lisu. Dalšími nutnými vstupními parametry jsou jmenovitý 
tlak   v hydraulickém obvodu a zdvih přímočarého hydromotoru W , které jsou rovněž 











2 =	400	I2 = 200	I (2)  
 
Výpočet minimálního průměru pístnice - vzpěr: 
 
 Při výpočtu minimálního průměru pístnice budeme vycházet ze vzpěrné pevnosti. Pro 
výpočet je nutné znát způsob vedení pístnice, od kterého se následně odvíjí redukovaná délka 
pístnice XYQP. V daném případě bude pístnice na jedné straně vedena ve válci pevně spojeném 
s rámem lisu a na straně druhé bude pevně spojena šroubovým spojem s beranem, který však 
nemá žádné vedení. Proto zvolíme dle (Obr. 5.1) čtvrtou variantu, tedy Z = 2. 
 
 
 Ze známého Eulerova vzorce pro výpočet kritické síly 
[Y tlačeného prutu bylo nutné 
vyjádřit minimální kvadratický moment průřezu \=]^ a z něj následně minimální průměr 
pístnice pro vzpěr _`=]^ . Pro výpočet bylo nutné stanovit součinitel bezpečnosti a z něj 
následně velikost kritické síly. Součinitel bezpečnosti vzpěru Ia pro návrh pístnic se obvykle 
volí Ia= 3 až 5 [9].  
Pro výpočet redukované délky XYQP, potřebné pro výpočet vzpěru, je třeba znát délku 
pístnice. Jelikož se však zatím jedná pouze o předběžný návrh, tuto délku neznáme. Proto 
bude tato délka pístnice XA předběžně zvolena. Její hodnota bude vycházet z velikosti zdvihu 
hydromotoru W = 250	 , ke kterému bude připočteno 100 mm pro předběžnou šířku 
spodního víka a další potřebné prvky. Předběžná délka pístnice bude tedy  XA = 350	. 
Výpočet minimálního potřebného průměru pístnice je potom naznačen v následujících 
výpočtech. 
 Ia= 3 b = 210 GPa 
 
[Y = Ia ∙ 
UV = 3 ∙ 200	I = 600	I (3)  XYQP = Z ∙ XA = 2 ∙ 0,35	 = 0,7	 (4)  










[Y ∙ XYQP ∙ b  
 
(5)  
\=]^ = 600000	 ∙ (700	) ∙ 2,1 ∙ 10M	 = 141849,7	e 
 _`=]^ = f64 ∙ \=]^g =	 f64 ∙ 141849,7	eg = 41,2		 (6)  
 
Kde: b [GPa] - modul pružnosti v tahu pro ocel 
 
Po získání předběžného minimálního průměru pístnice je možné vypočítat štíhlostní 
poměr h. Tuto štíhlost porovnáme s mezní štíhlostí h=, kde pro legované oceli h= = 85 [20]. 
 
h = XYQP ∙ i ∙ _`=]^4\=]^ = 700	 ∙ i ∙ (41,2	)4141849,7	e = 67,9	 (7)  h < h= 
  
Protože vypočtená štíhlost h je menší než mezní štíhlost h=, nenacházíme se v oblasti 
platnosti Eulerova vztahu. Zároveň se však již nepohybujeme ani v oblasti pro výpočet 
pouhého tlaku, který je možné uvažovat při štíhlostech menších než 20 až 30 [20]. Proto je 
nutný výpočet vzpěru dle Tetmajera, tedy pro nepružný vzpěr.  
 
Výpočet minimálního průměru pístnice dle Tetmajera- nepružný vzpěr [7]: 
 
 Při výpočtu nepružného vzpěru je třeba vypočítat kritické napětí F[Yk  a následně 
zkontrolovat pevnostní podmínku, respektive vypočítat bezpečnost vůči tomuto kritickému 
napětí.  F[Yk = 589	 − 3,82 ∙ h = 589 − 3,82 ∙ 67,9 = 329,6	 (8)  

UV ∙ Iak ≤ F[Yk ∙  ∙ _`=]^4  
Iak = F[Yk 	 ∙  ∙ _`=]^4
UV =	329,6	 ∙  ∙ (41,2	)
4200000	 = 2,2 (9)  
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Z předchozího výpočtu bezpečnosti Iak je patrné, že minimální průměr pístnice d`=]^ 
získaný z Eulerova vztahu pro vzpěr je nedostatečný, protože bezpečnost nedosahuje zvolené 
hodnoty Ia = 3 . Je proto nutný výpočet nového minimálního průměru pístnice _`=]^kvycházejícího z výpočtu nepružného vzpěru dle Tetmajera.  
 _`=]^k = f4 ∙ 
UV ∙ Ia ∙ F[Yk =	f4 ∙ 200000	 ∙ 3 ∙ 329,6	 		 = 48,1	 (10)  
 
 Pro nově vypočtený průměr pístnice _`=]^k je nutné vypočítat nový štíhlostní poměr hk, pomocí něj nové kritické napětí F[Yka a ověřit výslednou bezpečnost Iaka.			
hk = XYQP ∙ o ∙ _`=]^k4 ∙ _`=]^ke64 = XYQP ∙ 4_`=]^k = 700	 ∙ 448,1	 = 58,2 (11)  F[Yka = 589	 − 3,82 ∙ hk = 589 − 3,82 ∙ 58,2 = 366,7	 (12)  
Iaka = F[Yka 	 ∙ 	 ∙ _`=]^k4
UV =	366,7		 ∙ 	 ∙ (48,2	)
4200000	 = 3,3 (13)  
 
 Z výpočtu je zřejmé, že nově vypočtený průměr pístnice _`=]^k je z hlediska vzpěru 
vyhovující. Jelikož je však pístnice namáhána cyklicky tlakem, je nutné výpočty doplnit i o 
výpočet minimálního průměru pístnice vycházející z tlakového namáhání.  
 
Výpočet minimálního průměru pístnice - tlak: 
 
 Pro předběžný návrh minimálního průměru pístnice vzhledem k tlakovému namáhání 
bude zvolen součinitel bezpečnosti Ip = 2. Výpočet bude vycházet ze známého vztahu pro 
určení bezpečnosti vůči dovolenému napětí, přičemž za dovolené napětí bude užita 
korigovaná mez únavy v tahu-tlaku v kritickém místě součásti F´G, vypočtená v kapitole 5.1.  
 Fp = F´GIp = 191	2 = 95,5	 (14)  
 _p=]^ = f4 ∙ 	
UV ∙ Fp =	f4 ∙ 200000	 ∙ 95,5	 = 51, 6	 (15)  
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VOLBA VHODNÉHO ZÁVITU PÍSTNICE A JEHO KONTROLA 
 Jelikož bude veškerá jmenovitá síla hydromotoru přenášena z pístu prostřednictvím 
závitu na pístnici a z ní na beran lisu prostřednictvím našroubované příruby, je nutné 
navrhnout vyhovující závit pístnice a provést jeho kontrolu vůči meznímu stavu pružnosti a 
vůči otlačení.  
Velikost závitu se odvíjí od minimálního dovoleného průměru pístnice. Zvolený závit 
nesmí způsobit vznik průměru menšího, než stanovuje nejpřísnější kriterium. Nejpřísnějším 
kriteriem z předchozích výpočtů minimálního průměru se ukázalo být cyklické namáhání 
tlakem, které stanovuje minimální průměr pístnice _p=]^ = 51,6	.  
Dodržení tohoto minimálního průměru lze dosáhnout užitím závitu M55x2, při jehož 
vytvoření vznikne nejmenší průměr v místě drážky výběhu závitu, a to 52 mm.  
 
Rozměry závitu M55x2 [7]: 
 ℎA = 48mm  = 2	mm _ = 55	mm  = 52,835	mm _ = 53,701	mm _ = 52,546	mm DA = ℎA = 48	2	 = 24 (16)  
 
Kontrola závitu pístnice vůči MSP [18]: 
 
tuA = v53,701 + 52,5462 x ∙ 4 = 2216,5	 
 
Kde: ℎA [mm] - výška závitu na pístnici _ [mm] - velký průměr vnějšího závitu   [mm] - malý průměr závitu matice  _ [mm] - střední průměr vnějšího závitu  _ [mm] - malý průměr vnějšího závitu   [mm] - rozteč závitu DA [-] - počet činných závitů pístnice tuA [mm2] - výpočtový průřez jádra šroubu (pístnice)  FpA [MPa] - napětí v závitech šroubu (pístnice) IA [-] - bezpečnost vůči meznímu stavu pružnosti závitu šroubu (pístnice)  
 
tuA = v_ + _2 x ∙ 4 (17)  
FpA = 
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Při výpočtu bezpečnosti závitu pístnice vůči MSP byl užit vztah (19), zahrnující vliv 
spoje bez předpětí utahovaného v nezatíženém stavu, který je zatěžován míjivě. Pro tento druh 
spoje je ve vzorci užit korekční součinitel 0,6, pomocí kterého je vyjádřeno dovolené napětí. 
Výsledná bezpečnost vůči MSP je dostatečná. 
 
Kontrola závitu pístnice vůči otlačení: 
 
Pro výpočet bezpečnosti závitu pístnice vůči otlačení bylo nutné získat hodnotu 
maximálního dovoleného tlaku. Jelikož však zvolený materiál pístnice není běžně užíván pro 
výrobu šroubů a jeho dovolený tlak není dostupný, nebylo možné získat jeho přesnou 
hodnotu. Pro získání dovoleného tlaku byla tedy nalezena pevnostní třída šroubů s podobnými 
materiálovými charakteristikami, jako má materiál pístnice.  S ohledem na to, že hodnoty 
uváděné v tabulkách s dovolenými tlaky v závitech šroubů jsou určeny pro válcované závity a 
závit na pístnici bude obráběný, byla po porovnání zvolena nižší pevnostní třída 4.8 s 
dovoleným tlakem v závitu šroubu pro ocelovou matici ye.z = 75	 [12]. 
A = 45,4	 
 
Kde: A [MPa] - tlak v závitech pístnice IHp{A [-] - bezpečnost vůči otlačení závitů pístnice 
 
Výpočtem bylo zjištěno, že zvolený závit vyhovuje i z hlediska bezpečnosti vůči otlačení 
závitu. Vyhovuje tedy všem podmínkám a je možné jej užít při návrhu pístnice.  
 
VLASTNÍ KONSTRUKCE PÍSTNICE  
 Výsledná podoba pístnice je znázorněna na (Obr. 5.2). Při jejím návrhu byl brán ohled 
na výše zmíněné minimální rozměry a zvolené závity. Mimo to však bylo také nutné 
navrhnout na pravé straně pístnice drážku pro uložení O-kroužku s opěrnými kroužky, které 
jsou zmíněny v následující kapitole. Na levé straně bylo nutné vytvořit náběh požadovaný při 
zasunování pístnice do těsnění uvedených v následujících kapitolách. Aby byla umožněna 
snadná montáž pístu a následně i matice beranu, bylo nutné na levém volném konci pístnice 
vytvořit plochy pro klíč, kterým bude při montáži pístnice zajištěna proti otáčení.  
 Po návrhu všech těchto potřebných prvků byl zvolen výsledný průměr pístnice. 
S ohledem na nabízené pístní tyče firmy Hennlich [17] a dostupné rozměry těsnění byl zvolen 
výsledný průměr pístní tyče _|k = 65	.  
A = 
UVDA ∙ 4 ∙ (_ − ) = 200000	24 ∙ 4 ∙ ((55	) − (52,835	)) (20)  










Obr. 5.2 Výsledná podoba pístnice 
 
 Protože se výsledná délka pístnice liší od v úvodu kapitoly předběžně zvolené délky XA = 350	, bude provedena opětovná kontrola pístnice na vzpěr. Výsledná délka pístnice 
navržené v souvislosti s ostatními částmi je XA` = 365	.  
V tomto výpočtu bude spolu s výslednou délkou počítáno také s výsledným průměrem 
zvolené pístní tyče _|k = 65	. Kontrola pístnice na vzpěr pro tyto hodnoty je následující: 
 
hk` = Z ∙ XA` ∙ o ∙ _|k4 ∙ _|ke64 = Z ∙ XA` ∙ 4_|k = 2 ∙ 365	 ∙ 465	 = 44,9 (22)  F[Yka` = 589	 − 3,82 ∙ hk` = 589 − 3,82 ∙ 44,9 = 417,5	 (23)  
Iaka` = F[Yka` 	 ∙ 	 ∙ _|k4
UV =	417,5		 ∙ 	 ∙ (65	)
4200000	 = 6,9 (24)  
Kde: hk`  [-] - štíhlostní poměr výsledné pístnice F[Yka` [MPa] - kritické napětí pro výslednou pístnici dle Tetmajerovy rovnice  Iaka` [-] - výsledná bezpečnost pístnice vůči vzpěru 
 
 Z kontroly pístnice s výslednými rozměry na vzpěr vyplývá, že bezpečnost vůči 
vzpěru je více než dvojnásobná oproti původně požadované bezpečnosti.  
 
KONTROLA PÍSTNICE POMOCÍ MKP 
 Takto navržená pístnice byla následně zkontrolována pomocí metody konečných 
prvků, což je numerická metoda sloužící k simulaci průběhů napětí, deformací a dalších 
inženýrských problémů na vytvořeném fyzikálním modelu.  
 Při tvorbě simulace bylo nutné vhodně zadat zatížení i omezení, aby výsledky 











Obr. 5.3 Zobrazení průběhu napětí pístnice pomocí MKP 
 
 Na (Obr. 5.3) je znázorněn průběh napětí pístnice, získaný pomocí metody konečných 
prvků. Podle předpokladu je patrná koncentrace napětí v místech vrubu, převážně pak ve 
výběhu závitu, což je zároveň i místo s nejmenším průměrem. Při zanedbání některých špiček 
napětí, které jsou způsobeny ne zcela realistickým zadáním zatížení a omezení, bude velikost 
napětí v místě zápichu přibližně FAV}| = 175	. Tato hodnota je vysoká, avšak vzhledem 
k tomu, že hydromotor nebude neustále zatěžován maximální silou, bude akceptována i tato 
menší bezpečnost vůči únavovému porušení.  
 
Kde: IAV}|  [-] - bezpečnost pístnice vůči únavovému porušení 
 
5.1.2 PÍST 
Při návrhu pístu je nejprve nutné zvolit velikost průměru pístu. Ta musí být vhodně 
zvolena tak, aby tlak působící na dno pístu vyvodil požadovanou sílu. Aby však bylo možné 
dosáhnout jmenovitého tlaku v hydromotoru, je nutné píst ve válci i na pístnici utěsnit. 
K utěsnění poslouží vhodně zvolená pístní těsnění, která budou v pístu vložena.  
Jelikož se bude píst ve válci pohybovat a mohou na něj působit případné radiální síly, 
je nutné zajistit jeho vedení. To bude zajištěno užitím vodicích pásů.  
Po dokončení návrhu pístu zohledňujícího všechny požadavky bude provedena 
pevnostní analýza pomocí metody konečných prvků a kontrola závitu pístu vůči otlačení. 
 
VOLBA MATERIÁLU A JEHO CHARAKTERISTIKY 
Píst bude vyroben z běžné konstrukční oceli s označením E335 dle ČSN EN 10027-1 
(11 600 dle ČSN 42 002). Jedná se o ocel obvyklé jakosti s vyšším obsahem uhlíku, která je 
vhodná pro strojní součásti namáhané staticky i dynamicky, u nichž se nevyžaduje 






NÁVRH JEDNOTLIVÝCH ČÁSTÍ PRACOVNÍ ČÁSTI HYDRAULICKÉHO OBVODU 
HYDRAULICKÉHO LISU 
 
svařitelnost. Z této oceli jsou nejčastěji vyráběny součásti vystavené vysokému měrnému 
tlaku, hřídele, osy, ozubená a řetězová kola, čepy, pístnice, šrouby a matice, distanční kroužky 
a podobně.  
 
Materiálové charakteristiky oceli E335 [16]:  
 <= = 600 − 720	 <Q = 300 − 340	 y = 60 − 100	 [10] FpG = 190 − 235	 
 
Kde: <= [MPa] - mez pevnosti <Q  [MPa] - mez kluzu y  [MPa] - dovolený tlak ve stykových plochách FpG [MPa] - korigovaná mez únavy v tahu 
 
VÝPOČET POTŘEBNÉHO PRŮMĚRU PÍSTU 
Na základě výše zmíněných vstupních parametrů je možné vypočítat potřebnou 
velikost plochy pístu A pro vyvození požadované síly 
UV. Jelikož nevíme, jakou účinnost 
bude mít navrhovaný přímočarý hydromotor, užijeme do výpočtu účinnost uváděnou 
v katalogu s podobnými přímočarými hydromotory firmy Hydraulics. V tomto katalogu je 
uváděna účinnost při vysouvání ~ = 0,96 a účinnost při zasouvání pístnice ~Y = 0,94 [23].  
 A = 
UV ∙ 1~ = 200000	23	 ∙ 10,96 = 9057	 (26)  
 
Z této plochy je možné získat potřebný průměr pístu _AA přímočarého hydromotoru. 
 _AA = f4 ∙ A = 	f4 ∙ 9057	 = 107,4	 (27)  
 
 Jelikož budou na pístu umístěna pístní těsnění a píst se bude pohybovat v přesné 
trubce pro hydraulické válce od firmy Hydraulics, je nutné zvolit výsledný průměr pístu 
s ohledem na dostupné velikosti pístních těsnění a přesných trubek. Při zvolení průměru pístu 
110 mm a započítání výše uvedené účinnosti 96% by výsledná síla hydromotoru byla 
přibližně 210 kN. Při volbě průměru pístu 105 mm by tato síla dosahovala hodnoty přibližně 
191 kN. Síla vyvozená pístem o průměru 105 mm je sice nižší než síla požadovaná, avšak 
s ohledem na obecně vysokou účinnost přímočarých hydromotorů blížící se jedné [13] a 
dostatečnou velikost síly i při uvážení nižší účinnosti bude zvolen výsledný průměr pístu _Aa = 105	. 
 
Kontrola závitu pístu vůči otlačení: 
 
Jelikož síla přenášená přes závit pístu 
A není stejně velká jako síla jmenovitá, ale její 
velikost je dána velikostí plochy pístu, která je menší o plochu pístnice, bude možné závit 









A =  ∙ _Aa4 −  ∙ _4  ∙
A =  ∙ (105	)	4 − 
 
 Pro zvolenou výšku DAíup: 
 DAíup = ℎAíup = 36	2	 =
 
Tlak v závitech pístu 
Aíup = 43,8	 
 Z výpočtu vyplývá, 
plochách bude bezpečnost vů
 
VOLBA VHODNÝCH TĚSNICÍCH 
 Při volbě vhodných t
Hennlich, která je dodavatele
 Píst bude osazen dvě
při lisování, bude umístěno p
a je vhodné pro jednočinné i
rychlosti pohybu do 0,5 m/s 
třením, nepatrným nárokem
těsnění se skládá z O-krou
z TPE (Termoplastický elast
extruzi). Přednostmi tohoto 
těsnost (tlak působící na těsn




ADAíup ∙ 4 ∙ (_ −
IHp{Aíup = yAíup = 60	43,8	
37 
TÍ PRACOVNÍ ČÁSTI HYDRAULICKÉHO OBV
 ∙ (55	)4  ∙ 23	 = 144513	 
závitu pístu ℎAíup = 36	mm  bude počet č
18 
Aíup bude potom následující: 
že i při uvážení spodní hranice dovolenéh
či otlačení závitu pístu IHp{Aíup = 1,37, tedy
A VODICÍCH PRVKŮ [22] 
ěsnicích a vodicích prvků pístu bude voleno
m firmy HŠV stroje.  
ma pístními těsněními. Na straně, na které p
ístní těsnění typu K754 viz (Obr. 5.4). Toto 
 dvojčinné hydromotory. Při teplotním rozsa
je použitelné pro tlak kapaliny až 35 MPa. 
 na prostor a je vhodné pro lehká i středně
žku, který slouží jako předpínací prvek a z
omer s velice dobrou otěruvzdorností a vys
těsnění jsou také jednoduchá montáž bez 
ění zároveň zvyšuje přítlak těsnění k válci)
) = 144513	18 ∙ 4 ∙ ((55	) − (52,835	))
= 1,37 
Obr. 5.4 Pístní těsnění K754 [22]  
ODU 
(28)  
inných závitů pístu 
(29)  
o tlaku v stykových 
 dostatečná.  
 ze sortimentu firmy 
ůsobí jmenovitý tlak 
těsnění je kompaktní 
hu -40 °C až 80°C a 
Vyznačuje se nízkým 
 těžká použití. Toto 
 profilového kroužku 
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Na protilehlé straně pístu,
pohybu pístu, bude umístěna U ma
lehkých a středně těžkých podmín
pístní i pístnicové těsnění. Toto tě
plast, vysoce odolný vůči opotř
teplotním rozsahu -40 °C až 80°C




Důvod použití této U ma
k částečnému prosakování pracovn
prosáklá kapalina slouží k mazán
krajními těsněními. Aby nedoš
hromaděním této prosáklé kapali
umožňující jednosměrný průtok 
jednosměrným těsněním je právě
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Důvodem, proč je tato U m
pracovním pohybu pístu působí n
kapaliny. To by mohlo způsobi
nežádoucího tlaku mezi těsněními
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Jak již bylo zmíněno, mim
pístnici. Protože se v případě těsn
nepohybuje vůči pístnici), bude k
tvrdost bude zvolena s ohledem na
Tento O-kroužek bude dop
vměstnání do těsnicí spáry při tla
výrobní tolerance, což umožňuje c
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. 5.5 Těsnicí U manžeta 601[22] 
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í vodicích prvků, zároveň se však hromad
lo k přetěžování těsnicích prvků tlakem
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kapaliny, tedy takzvané jednosměrné t
 výše uvedená U manžeta, která je pro sp
ě jmenovitého tlaku, tedy směrem od těsněn
anžeta umístěna právě na straně vratného po
a těsnění na rozdíl od vratného pohybu m
t větší průsak kapaliny za těsnění a vyt
. Při opačném sestavení těsnění by tento vět
o by docházet k přetěžování těsnění.  
o utěsnění pístu ve válci je také nutné utě
ění mezi pístem a pístnicí jedná o statické t
 jejich utěsnění použit O-kroužek, jehož rozm
 doporučení výrobce.  
lněn opěrnými kroužky. Ty budou chránit O
kových rázech. Zároveň opěrné kroužky p
enově výhodnější konstrukci. Výhodou je ta
ím nečistotami.  
rnění O-kroužku s opěrnými kroužky [22] 
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í těsnění. Tato 
í mezi dvěma 
 způsobeným 
 pístu těsnění, 
ěsnění. Tímto 
rávnou funkci 
í K754.  
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ší tlak nemohl 
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Pro vedení pístu ve 
k užitému těsnění K 754 vho
vodicí pásy se zvlášť dobře 
mají nepatné tření, čímž z
zatížení a malé rychlosti).  
 
 
Šířku vodicích pásů 
působit. Přestože v provozní
předepsáno zatěžování pouz
vyosení zatížení a vznik radi
Dle katalogu bude pr`| = 9,7	  a tloušťkou 
proveden orientační výpočet
tento typ vodicích pásů výro
ve výpočtu užit průmět dráž
z průměru pístu _Aa = 105
tlak pro daný typ pásu při tep
Maximálního přípustn
 
yY =	DAáuů ∙ I`| ∙ 	`| ∙ 
yY = 2 ∙ 4 ∙ 9,7	 ∙ 20
 
Kde: DAáuů [-] - počet vodicíc
 
VLASTNÍ KONSTRUKCE PÍSTU
 Při konstrukci pístu b
Od tohoto rozměru se odvíje
jejich uložení na pístu bylo
vycházeli z doporučení výro
náběhy pro montáž pístních t
 Vytvořením výše zm
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ylo vycházeno z jeho předem vypočteného a
ly rozměry výše zvolených pístních těsnění 
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Výsledná podoba pístu je znázorněna na následujících obrázcích.  
 
 
KONTROLA PÍSTU POMOCÍ MKP 
 Přestože se jedná o z hlediska namáhání jednoduchou součást, byla provedena 
kontrola namáhání. Píst je zatížen tlakem a výsledná síla je přenášena pomocí závitu. Napětí 




Obr. 5.8 Výsledná podoba pístu - čelní strana a drážky 










Obr. 5.10 Zobrazení průběhu napětí pístu pomocí MKP 
 
 Na obrázku (Obr. 5.10) je znázorněn průběh napětí pístu zatíženého tlakem při 
vysouvání pístnice. Z výsledků je patrné, že k velkému namáhání dochází v oblasti drážky pro 
pístní těsnění. Maximální napětí zde dosahuje hodnoty přibližně FAíupV}| = 145	. 
Výsledky simulace naznačují, že vysoké napětí bude vznikat i v místě výběhu závitu, 
jak je patrné na (Obr. 5.11). V této oblasti se dle simulace nachází maximální napětí, avšak to 
je způsobeno ostrým přechodem mezi pevnou vazbou závitu a plochou zatíženou tlakem. 
Proto budou špičky napětí v této oblasti zanedbány. Tento výsledek je však možné 
připodobnit ke známému faktu, že většina síly je přenášena přes několik prvních závitů, a 










NÁVRH JEDNOTLIVÝCH ČÁSTÍ PRACOVNÍ ČÁSTI HYDRAULICKÉHO OBVODU 
HYDRAULICKÉHO LISU 
 
 Protože lze těžko posoudit, jaký typ namáhání v kritické oblasti převládá, bude 
hodnota napětí v místě drážky FAíupV}| porovnána s mezí únavy v tlaku, která je menší než 
mez únavy v ohybu.  
 
Kde: IAíupV}| [-] - bezpečnost pístu vůči únavovému porušení 
 
 Pro úplnost kontroly byly provedeny i simulace namáhání při působení tlaku na 
protější stranu pístu (zasouvání pístnice) a při dosednutí pístu na víka v krajních polohách 
zdvihu. Namáhání při zasouvání pístnice se ukázalo být prakticky stejné jako při vysouvání a 
namáhání při dosednutí pístu na víka je zanedbatelné. 
 
5.1.3 TĚLESO PŘÍMOČARÉHO HYDROMOTORU 
Těleso přímočarého hydromotoru musí mít přesný otvor s vysokou jakostí povrchu, ve 
kterém se bude pohybovat píst. Proto bude pro jeho výrobu užita přesná trubka od firmy 
Hydraulics, která splňuje všechny požadavky a usnadní výrobu tělesa hydromotoru. Velikost 
vnitřního průměru této trubky je dána průměrem pístu, je však třeba zvolit tloušťku stěny 
trubky s ohledem na maximální tlak v hydromotoru.  
Jak již bylo zmíněno v kapitole 5.1, hydromotor bude upevněn na příčník lisu pomocí 
příruby a těleso hydromotoru bude uzavřeno víky. Ta budou utěsněna a spojena s tělesem 
pomocí závitu, který bude opět zkontrolován vůči meznímu stavu pružnosti a vůči otlačení.  
Přívod pracovní kapaliny pod píst bude řešen otvorem ve válci s navařenou přírubou 
se závitem pro připojení šroubení. Přívod kapaliny nad píst bude řešen otvory v horním víku. 
Výsledný model tělesa hydromotoru bude rovněž zkontrolován pomocí metody 
konečných prvků.  
 
VOLBA MATERIÁLU A JEHO CHARAKTERISTIKY 
 Jak již bylo zmíněno, pro výrobu tělesa bude užita přesná trubka od firmy Hydraulics. 
Ta je vyrobena z oceli E355SR dle ČSN EN 10027-1 (podobné oceli 11 523 dle ČSN 42 002). 
Tato trubka splňuje vysoké požadavky na přesnost a jakost povrchu i materiálu, kladené na 
válec hydromotoru. Konečná úprava vnitřního povrchu trubky je provedena válečkováním. 
Tato metoda dokončování povrchu válců je ve srovnání s dříve užívaným honováním 
produktivnější a zároveň je při jejím užití dosaženo lepší jakosti povrchu. Při válečkování 
nedochází k úběru materiálu ve formě třísek, ale k přetváření jeho povrchové vrstvy. Takto 
dokončený povrch trubek dosahuje drsnosti Ra 0,2 µm. Díky takto vysoké jakosti povrchu 
bude dosaženo vysoké životnosti pístních těsnění hydromotoru. Výhodou je také zhutnění 
povrchu trubky, čímž dojde ke zlepšení odolnosti vůči otěru [17].  
 Součástí tělesa hydromotoru bude také upevňovací příruba. Ta bude vyrobena 
z podobné oceli jako válec, a to z oceli S355J0 dle ČSN EN 10027-1 (11 523 dle ČSN 
42 002). Tato ocel je vhodná pro svařované konstrukce, součásti strojů a tlakových nádob, 
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Materiálové charakteristiky oceli E335SR [17]:  
 <== min 590 MPa <AB,= min 450 MPa  FpG = 190 MPa [16] 
 
Materiálové charakteristiky oceli S335J0 [6]:  
 <== min 520 - 628 MPa <Q	=]^= 333 MPa  y= 60 - 100 MPa [10] FpG = 166 - 200 MPa [16] 
 
VÝPOČET MINIMÁLNÍ TLOUŠŤKY STĚNY VÁLCE 
 Při výpočtu tloušťky stěny bude vycházeno z předpokladu, že se jedná o silnostěnnou 
tlakovou nádobu namáhanou pracovním tlakem . Tento předpoklad se uvažuje, pokud je 
poměr tloušťky stěny k vnitřnímu průměru nádoby větší než 1/10. Samotný výpočet 
minimální tloušťky stěny pak bude vycházet z Guestovy hypotézy pevnosti, ze které je 
následnými úpravami získána následující kvadratická rovnice, z níž lze dosazením a 
vypočtením kořenů získat minimální tloušťku stěny válce [29].  
Při výpočtu je uvažováno únavové namáhání válce způsobené změnami tlaku ve válci. Toto 
namáhání je znázorněno na obrázku (Obr. 5.12).  
 
 
Obr. 5.12 Znázornění namáhání válce tlakem [29] 
 
 = 52,5 mm Ik = 1,5  + 2 ∙  ∙ 	 +	 ∙ v1 − FpG2 ∙  ∙ Ikx = 0 (34)   + 2 ∙ 52,5	 ∙ 	 +	(52,5	) ∙ v1 − 190	2 ∙ 23	 ∙ 1,5x = 0 
  + 105	 ∙  − 1571,746	 = 0 
 
 Kořeny výše uvedené kvadratické rovnice jsou: 
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 Z fyzikálního hlediska má význam pouze první kořen, tedy minimální tloušťka stěny 
válce =]^ =	  = 13,3	.  
 
Kde:  [mm] - vnitřní poloměr válce Ik  [-] - bezpečnost válce vůči únavovému porušení 
 
 Pro návrh válce bude dle katalogu firmy Hydraulics [17] zvolena výsledná tloušťka 
stěny válce a = 15	. Vnější poloměr válce bude tedy   = 67,5	. Pro takto zvolené 
rozměry válce bude provedena kontrola hlavních napětí na jeho vnitřním a vnějším povrchu. 
 
Výpočet hlavních napětí na povrchu válce [29]: 
 =	  ∙  −	 (35)   =	 23		 ∙ (52,5	)(67,5	) −	(52,5	) = 35	 
 =	 ∙  ∙  −	  (36)   =	23		 ∙ (52,5	) ∙ (67,5	)(67,5	) −	(52,5	) = 160465	 
 
Osové napětí FHu je v celém průřezu kolmém na osu válce konstantní. 
 
 FHu =  = 35	 
 
 
Radiální napětí na poloměru  a : FY() = 	 −	 = 35	 −	 160465	(52,5	) =	−23	 (37)  
FY() = 	 −	 = 35	 −	 160465	(67,5	) = 	0	 (38)  
 
Obvodová napětí na poloměru  a : Fp() = 	 +	 = 35	 +	 160465	(52,5	) = 	93	 (39)  






NÁVRH JEDNOTLIVÝCH ČÁSTÍ PRACOVNÍ ČÁSTI HYDRAULICKÉHO OBVODU 
HYDRAULICKÉHO LISU 
 
Kde:  [MPa] - integrační konstanta  [N] - integrační konstanta 
 
Bezpečnost vůči únavovému porušení válce pro zvolenou tloušťku stěny je vzhledem 
k maximálnímu napětí na poloměru  následující: 
Kde: Ik`  [-] - bezpečnost vůči únavovému porušení válce na poloměru  
 
Z výsledků analogického výpočtu vyplývá, že maximální napětí bude na vnitřním 
povrchu válce, tedy poloměru . Výsledná bezpečnost vůči únavovému porušení válce na 
tomto poloměru bude potom  Ik` = 2. Tato hodnota je dostatečná a převyšuje požadovanou 
bezpečnost Ik = 1,5. 
 
NÁVRH UPEVŇOVACÍ PŘÍRUBY TĚLESA HYDROMOTORU 
 Při návrhu upevňovací příruby hydromotoru je nutné dodržet požadované montážní 
rozměry, které jsou dané zvyklostmi firmy HŠV a zaručují kompatibilnost hydromotoru se 
všemi lisy dané jmenovité síly. Proto bude pro připevnění hydromotoru na příčník lisu 
použito osm šroubů M12 a hydromotor bude středěn v otvoru příčníku pomocí válcové 
plochy o průměru 140 mm.   
Protože byla pro výrobu válce hydromotoru zvolena přesná trubka, je nutné zvolit 
vhodný způsob připevnění příruby k této trubce. Aby byla zachována minimální délka 
hydromotoru, bude příruba našroubována na vnější část trubky, na které bude vytvořen 
vhodný závit. Příruba bude následně s válcem po obvodu svařena, aby bylo dosaženo pevného 
spojení. S ohledem na vnější průměr trubky a průměr středicí válcové plochy bude zvolen 
závit příruby M130x2. 
Aby bylo umožněno užití mechanického dorazu beranu, používaného u některých lisů, 
budou na přírubě vytvořeny dva symetrické obloukové výřezy. Díky nim bude umožněn 
průchod dorazu mezi hydromotory při zachování požadované osové vzdálenosti hydromotorů.  
 
Ik` = FpGFp() = 190	93	 = 2 (41)  
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Rozměry závitu M130x2 [10]: 
 ℎAříY = 18	mm  = 2	mm _ = 130	mm  = 127,835	mm _ = 128,701	mm _ = 127,546	mm DAříY = ℎAříY = 18	2	 = 9 (42)  
  
Kde: ℎAříY [mm] - výška závitu příruby hydromotoru DAříY [-] - počet činných závitů příruby hydromotoru 
 
Kontrola závitu příruby vůči otlačení: 
AříY = 50,7	 
 
Kde: AříY [MPa] - tlak v závitech příruby hydromotoru IHAříY [-] - bezpečnost vůči otlačení závitu příruby hydromotoru 
 
Z výpočtu je patrné, že zvolená výška závitu příruby hydromotoru je dostatečná i 
v porovnání se spodní hranicí dovoleného tlaku ve stykových plochách. Únosnost závitu bude 
navíc doplněna svary. 
 
KONTROLA UPEVŇOVACÍ PŘÍRUBY POMOCÍ MKP 
Navržená upevňovací příruba byla zkontrolována pomocí MKP, kde byla opěrná 









UVDAříY ∙ 4 ∙ (_ − ) = 200000	9 ∙ 4 ∙ ((130	) − (127,835	)) (43)  











 Výsledek simulace naznačuje, že největší napětí bude vznikat na hraně otvoru 
v příčníku. Objevuje se zde napětí přibližně FAříYV}| = 140	. Na okraji pevné vazby 
představující zmíněnou hranu otvoru v příčníku se však vytvářejí špičky napětí, v oblasti 
obloukových výřezů až o velikosti 242 MPa. Takto vysoké hodnoty napětí jsou však dány 
zmíněnou pevnou vazbou, která nepřipouští žádné deformace dané plochy. Ve skutečnosti se 
však příruba bude opírat o desku příčníku, která se deformovat bude, a proto budou tyto vyšší 
hodnoty akceptovány.  
 
Kde: IAíupV}| [-]  - bezpečnost upevňovací příruby vůči únavovému porušení FAříYV}| [MPa] - napětí v kritickém místě upevňovací příruby 
 
VLASTNÍ KONSTRUKCE TĚLESA HYDROMOTORU 
 Koncepce tělesa navrhovaného přímočarého hydromotoru je již uvedena v úvodu této 
kapitoly. Přesná trubka od firmy Hennlich bude mít na obou koncích vytvořeny vnitřní závity 
pro našroubování vík. Osazení mezi těmito závity a vnitřní plochou válce bude zkoseno dle 
požadavků pro montáž O-kroužků, které budou umístěny v drážkách na víkách. Na jednom 
konci trubky bude vytvořen i vnější závit, pomocí nějž bude připevněna upevňovací příruba. 
Ta bude následně k trubce přivařena V svarem z čelní strany a koutovým svarem z protilehlé 
strany. Tím se dosáhne pevného spojení a umožní se následné opracování příruby.  
 Příruba pro připojení hydraulického potrubí bude, jak již bylo zmíněno, k trubce 
přivařena. Pro její dobré usazení bude na trubce vytvořena rovná plocha a v jejím středu bude 
vyvrtán otvor pro průchod kapaliny. Aby byla zachována kompatibilita s již vyrobenými lisy, 
je požadována stejná vzdálenost příruby od opěrné plochy upevňovací příruby a stejný rozměr 
závitu pro hydraulické šroubení, jako doposud. 
IAříYV}| = FpGFAříYV}| = 166	140	 = 1,19 (45)  
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 Na opačném konci trubky bude umístěno víko uzavírající hydromotor. Aby bylo 
zabráněno samovolnému povolení, respektive pohybu víka, bude na okraji trubky vytvořen 
zápich, čímž vznikne tenký lem, který bude po montáži víka ohnut do dvou drážek na víku, 
čímž dojde k zajištění.  
 
KONTROLA VÁLCE HYDROMOTORU POMOCÍ MKP 
 Přestože byl při návrhu rozměrů válce hydromotoru použit analytický výpočet 
velikosti napětí pro silnostěnné tlakové nádoby, byla výsledná podoba válce zkontrolována 
pomocí MKP.  
V simulaci byly uvažovány tři zatěžující stavy. První z nich představuje lisování 
jmenovitou silou těsně před dosažením maximálního zdvihu, tedy před dosednutím pístu na 
spodní víko. V tomto případě byl válec zatížen jmenovitým tlakem  působícím na vnitřní 
plochu válce v oblasti nad pístem a silou působící na závit pro horní víko vyvozenou 
jmenovitým tlakem působícím na plochu víka. Toto zatížení bude přenášeno závitem pro 
upevňovací přírubu, přes který se zatížení přenáší prostřednictvím této příruby na příčník lisu. 
Výsledky tohoto zatěžujícího stavu jsou znázorněny na následujícím obrázku.  
 
Obr. 5.16 Zobrazení průběhu napětí ve válci hydromotoru pomocí MKP - 1.zatěžující stav 
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Z výsledků simulace je patrné, že největší napětí bude vznikat v oblasti výběhu závitu 
pro upevňovací přírubu. V této oblasti dosahuje napětí hodnot přibližně 130 MPa, objevují se 
zde však i špičky napětí s hodnotou až 161 MPa. Další oblastí vysokého napětí je otvor pro 
průchod kapaliny, kde bude přivařena příruba šroubení. Zde vzniká napětí o velikosti 
přibližně 106 MPa. V oblasti výběhu závitu pro horní víko vzniká napětí o velikostech okolo 
120 MPa.  
 Napětí v místě působení tlaku kapaliny na stěnu válce dosahuje hodnot přibližně FpV}|() = 100	 na vnitřním a FpV}|() = 60	 na vnějším povrchu válce. Tyto 
zjištěné hodnoty korespondují s vypočtenými hodnotami obvodového napětí na poloměru  
(vnitřní poloměr) a  (vnější poloměr), které nabývaly hodnot Fp() = 93	 a Fp() =70	. 
 Druhý zatěžující stav představuje, podobně jako první, zatížení hydromotoru 
jmenovitou silou, avšak v tomto případě dojde k dosednutí pístu na spodní víko. Nedochází 
tedy k přenosu síly z pístu na pístnici, ale síla vyvozená tlakem působícím na píst je přenesena 
prostřednictvím víka do válce. Jedná se tedy o dosažení maximálního zdvihu hydromotoru a 
upevňovací příruba nepřenáší jmenovitou sílu, ale pouze zanedbatelné zatížení vlastní tíhou 
hydromotoru a beranu, případně nástroje. Výsledky tohoto zatěžujícího stavu jsou znázorněny 
na následujícím obrázku (Obr. 5.17).  
 
 
 Z výsledků simulace druhého zatěžujícího stavu je zřejmé, že se kritická oblast 
namáhání přesunula z výběhu závitu pro upevňovací přírubu do oblasti výběhu závitu pro 
horní víko. Napětí se zde však prakticky nezvýšilo a dosahuje hodnot okolo 125 MPa. K 
malému zvýšení namáhání došlo i v oblasti otvoru průchodu kapaliny, kde napětí dosahuje 
hodnot až 115 MPa.  
 Třetí zatěžující stav představuje zatížení jmenovitým tlakem při vratném pohybu a 
následném dosednutí pístu na horní víko. V tomto případě je hydromotor zatížen prakticky 
stejným způsobem jako u druhého zatěžujícího stavu, avšak velikost tahové síly působící na 
válec je menší. Tato síla je dána tlakem působícím na mezikruží pístnice a válce, což 
představuje plochu spodního víka a pístu, na kterou působí tlak při vratném pohybu. Výsledky 
tohoto zatěžujícího stavu jsou znázorněny na následujícím obrázku (Obr. 5.18). 
 










  Výsledky tohoto třetího zatěžujícího stavu naznačují velký nárůst napětí v oblasti 
otvoru průchodu kapaliny, kde nyní napětí dosahuje hodnoty až 215 MPa. Naproti tomu došlo 
ke snížení napětí v oblastech výběhů závitů, kde dosahuje hodnot okolo 70 MPa. Toto snížení 
napětí je způsobeno menším tahovým zatížením válce. Extrémní nárůst napětí v oblasti otvoru 
je dán působením tlaku přímo na vnitřní stěnu válce ležící pod otvorem.  
 Vzhledem k tomu, že ve skutečnosti bude v místě otvoru průchodu kapaliny navařena 
příruba pro šroubení, která ovlivní tuhost a namáhání daného místa, byla provedena i simulace 
tělesa hydromotoru s vymodelovaným válcem včetně této příruby a svaru. Pro lepší 
věrohodnost byla příruba od válce lehce odsazena a připojena pouze pomocí vnějšího 
koutového svaru, což představuje možný vznik malé štěrbiny mezi válcem a přírubou. Jelikož 
by do této štěrbiny mohla vniknout kapalina a zatížit tak přírubu tlakem, byla tato situace 
nasimulována. Zatížení válce,  příruby a svaru je zobrazeno na obrázku (Obr. 5.19). 
 
 Napětí v oblasti svaru bude dle simulace dosahovat hodnot až 90 MPa. Ve skutečnosti 
však toto napětí může být díky možnému výskytu malých zápalů na okrajích svaru větší. 
Velikost napětí v kritické oblasti otvoru průchodu kapaliny je znázorněna na následujícím 
detailním obrázku (Obr. 5.20). 
Obr. 5.18 Zobrazení průběhu napětí ve válci hydromotoru pomocí MKP - 3.zatěžující stav 











Obr. 5.20 Detailní pohled na průběh velikosti napětí v oblasti otvoru 
 
 Ze simulace je patrné, že vlivem přivaření příruby a působením tlaku ve štěrbině mezi 
přírubou a válcem se zvýší koncentrace napětí na hraně otvoru z 215 MPa na 233 MPa. Na 
jeho stěně se napětí naopak sníží, a to z 215 MPa na přibližně 150 MPa.  
Výše uvedené simulace různých zatěžujících stavů dávají představu o možných 
kritických oblastech, ve kterých by mohl nastat problém při skutečném provozu. Při jejich 
posuzování je však třeba si uvědomit četnost jejich výskytu.  
Nejčastěji nastávajícím stavem v provozu bude pravděpodobně první zatěžující stav. 
Je ho tedy možné zvolit jako hlavního představitele zatěžování. Rozdílem oproti reálnému 
zatěžování zde pravděpodobně bude převážně poloha pístu, která bude proměnlivá a s velkou 
pravděpodobností nebude dosahovat při pracovním zdvihu své krajní hodnoty (maximálního 
zdvihu). Tato odlišnost oproti uvedené simulaci má však pouze minimální vliv na velikost 
namáhání v kritických oblastech. Dále je také možné, že v závislosti na zvoleném způsobu 
ovládání lisu nebude hydromotor vyvozovat maximální sílu, tedy nebude naplno zatěžován. 
Přes některé vyšší hodnoty napětí válec pro tento zatěžující stav z hlediska bezpečnosti 
vůči únavovému poškození vyhovuje.  
Ke druhému zatěžujícímu stavu bude pravděpodobně docházet pouze zřídka, přesto je 
však nutné, aby válec vydržel i toto zatížení. Představuje totiž vysunutí pístnice až do 
maximálního zdvihu a následné zatížení jmenovitým tlakem. U hydraulických lisů, pro které 
je tento přímočarý hydromotor určen, však bývá maximální zdvih omezen mechanickým 
dorazem, případně elektronicky. 
Třetí zatěžující stav, který představuje opak druhého stavu, tedy zatížení jmenovitým 
tlakem při vratném pohybu a maximálním zasunutí pístnice, nastává v praxi také s malou 
četností. V oblasti otvoru průchodu kapaliny se sice vyskytlo napětí převyšující mez únavy 
(FpG  = 190 MPa), avšak vzhledem k tomuto méně častému zatěžování nebude tato oblast 
posuzována z hlediska únavy a hodnoty napětí budou akceptovány. 
 
5.1.4 SPODNÍ VÍKO 
Spodní víko hydromotoru slouží k uzavření prostoru válce hydromotoru a k vedení 
pístnice, která jím prochází. Víko bude zašroubováno do hydraulického válce a utěsněno 
vhodným těsněním. Pístnice procházející víkem bude rovněž utěsněna a její vedení bude 
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VOLBA MATERIÁLU A JEHO CHARAKTERISTIKY 
Spodní víko bude stejně jako píst vyrobeno z běžné konstrukční oceli s označením E335 
dle ČSN EN 10027-1 (11 600 dle ČSN 42 002). Jedná se o ocel obvyklé jakosti s vyšším 
obsahem uhlíku, která je vhodná pro strojní součásti namáhané staticky i dynamicky, u nichž 
se nevyžaduje svařitelnost. Z této oceli jsou nejčastěji vyráběny součásti vystavené vysokému 
měrnému tlaku, hřídele, osy, ozubená a řetězová kola, čepy, pístnice, šrouby a matice, 
distanční kroužky a podobně.  
Materiálové charakteristiky této oceli jsou již uvedeny v kapitole 5.1.2.  
 
VOLBA VHODNÉHO ZÁVITU SPODNÍHO VÍKA A JEHO KONTROLA 
 Jak již bylo zmíněno, víko bude zašroubováno do hydraulického válce. Aby byla 
zachována co největší tloušťka stěny válce, je nutné zvolit závit o co nejmenším vnějším 
průměru, který bude možné do otvoru válce vyříznout. Proto bude zvolen závit M110x2, 
jehož výška bude zvolena s ohledem na namáhání.  
 Přestože na spodní víko nebude zpravidla působit jmenovitá síla vyvozená dosednutím 
pístu na toto víko, je nutné s tímto zatížením počítat. Proto bude závit navržen tak, aby 
dokázal přenést jmenovitou sílu hydromotoru.  
 
Rozměry závitu M110x2 [10]: 
 ℎ	` = 20	mm  = 2	mm _ = 110	mm  = 107,835	mm _ = 108,701	mm _ = 107,546	mm D	` = ℎ	` = 20	2	 = 10 (46)  
  
Kde: ℎ	` [mm] - výška závitu spodního víka D	` [-] - počet činných závitů spodního víka 
 
Kontrola závitu spodního víka vůči otlačení: 
	` = 54	 
 
Kde: 	` [MPa] - tlak v závitech spodního víka hydromotoru IH	` [-] - bezpečnost vůči otlačení závitu spodního víka hydromotoru 
	` = 
UVD	` ∙ 4 ∙ (_ − ) = 200000	10 ∙ 4 ∙ ((110	) − (107,835	)) (47)  
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 Bezpečnost vůči otlačení je 1,1. Tato hodnota je však akceptována, protože byla užita 
dolní hranice dovoleného tlaku pro míjivé zatížení. Při volbě vyššího dovoleného tlaku 
v uvedeném rozmezí by hodnota bezpečnosti byla vyšší. Navíc jak již bylo zmíněno, spodní 
víko zpravidla nebude zatěžováno jmenovitou silou hydromotoru.  
 
KONTROLA SPODNÍHO VÍKA VŮČI OTLAČENÍ PLOCHY PRO DOSEDNUTÍ PÍSTU: 
Jak bylo zmíněno výše, je nutné, aby víko dokázalo přenést jmenovitou sílu 
hydromotoru 
UV, která na něj začne působit po dosednutí pístu na čelní plochu víka. Čelní 
plocha víka je však zmenšena o plochu mezikruží, které je dáno velikostí mezery mezi 
koncem víka a válcem. Protože je touto mezerou zrealizován přívod pracovní kapaliny při 
vratném pohybu pístnice a velikost plochy této mezery ovlivňuje velikost dosažitelné vratné 
síly při maximálním vysunutí pístnice, je žádoucí co největší mezera. Zároveň s jejím 
zvětšováním však klesá velikost čelní plochy víka, na kterou při maximálním zdvihu dosedá 
píst. Je tedy nutné zvolit vhodný kompromis a následně provést kontrolu této čelní plochy 
vůči otlačení. 
 Pro tuto kontrolu je nejprve nutné vypočítat tlak působící na plochu čela Č	`. Pro 
jeho výpočet je třeba znát vnější průměr mezikruží čela Č = 95	  a vnitřní průměr 
mezikruží čela _Č = 66	. Hodnoty těchto průměrů byly získány až při samotném návrhu 
víka, pro lepší orientaci ve výpočtech jsou však užity již zde.  
Velikost tlaku a bezpečnosti vůči otlačení je poté následující: 
 
  
Kde: IČ	`  [-] - bezpečnost vůči otlačení čela spodního víka 
 
 Podobně jako u kontroly závitu víka vůči otlačení, i zde je výsledná bezpečnost čela 
vůči otlačení poměrně malá. Stejně jako pro závit však i zde platí malá četnost tohoto 
zatěžování a užití spodní hranice dovoleného tlaku y. Proto bude hodnota této bezpečnosti 
považována za dostatečnou.  
 
VOLBA VHODNÝCH TĚSNICÍCH A VODICÍCH PRVKŮ [22] 
 Při volbě těsnění a vodicích prvků ve víku bude stejně jako u pístu vybíráno ze 
sortimentu firmy Hennlich.  
 Prvními prvky víka ze strany pracovní kapaliny budou vodicí pásy. Jejich umístěním 
před těsnění bude zabezpečeno jejich dobré mazání, tedy i jejich dobrá životnost a malé 
opotřebení pístnice. Stejně jako na pístu bude použito dvou vodicích pásů F 87 s šířkou `| = 9,7	. Díky tomu, že jejich styčná plocha s pístnicí má menší průměr než měla u 




UV4 ∙ Č − _Č = 200000	4 ∙ ((95	) − (66	)) = 54,5	 (49)  
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yY	` =	DAáuů	` ∙ I`| ∙ 	`| ∙ y`|
yY	` = 2 ∙ 4 ∙ 9,7	 ∙ 20 
 
Kde: DAáuů	` [-] - počet vodicích pás
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Výsledná podoba spodního víka v řezu je znázorněna na následujícím obrázku.  
 
KONTROLA SPODNÍHO VÍKA POMOCÍ MKP 
 Protože je nutné, aby víko dokázalo přenést sílu hydromotoru po dosednutí pístu na 
víko, a zároveň se na něm vyskytuje množství vrubů a zeslabení materiálu, byla i zde 
provedena kontrola pomocí MKP.  
 Jako omezení byla v simulaci zvolena pevná vazba v oblasti závitu víka, zatížení pak 
bylo provedeno umístěním jmenovité síly hydromotoru 
UV na dosedací plochu víka. 
 Výsledek simulace je znázorněn na následujícím obrázku (Obr. 5.25).  
 
 Obr. 5.25 Zobrazení průběhu napětí ve spodním víku 
  
Z výsledků simulace je patrná koncentrace napětí zejména v oblasti výběhu závitu, v 
drážce pro O-kroužek a v oblasti drážky pro pístnicové těsnění typu S 16. V těchto oblastech 
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se hodnoty napětí pohybují okolo 120 MPa. Vyšší napětí o hodnotě přibližně 100 MPa se 
objevuje také v první drážce pro vodicí pás. 
 Bezpečnost vůči únavovému porušení víka je potom následující: 
 
Kde: I	`V}| [-] - bezpečnost spodního víka vůči únavovému porušení F	`V}|  [MPa] - maximální napětí ve spodním víku 
 
 Zjištěná hodnota bezpečnosti vůči únavovému porušení I	`V}| = 1,6 je i díky malé 
četnosti výskytu tohoto maximálního zatížení dostatečná. 
 
5.1.5 HORNÍ VÍKO 
Horní víko slouží stejně jako spodní víko k uzavření prostoru válce hydromotoru. 
Mimo to jím bude také přiváděna, případně odváděna pracovní kapalina.  
Víko bude do válce zašroubováno a bude v něm utěsněno pomocí O-kroužku. Protože 
bude víko přenášet stejné síly jako spodní víko, bude pro spojení s válcem použit závit o 
stejných rozměrech. Utěsnění bude rovněž shodné a to pomocí O-kroužku vhodných rozměrů 
v kombinaci s opěrnými kroužky. Materiál horního víka bude rovněž stejný jako materiál 
spodního víka, tedy ocel E335 dle ČSN EN 10027-1 (11 600 dle ČSN 42 002). 
 
VLASTNÍ KONSTRUKCE HORNÍHO VÍKA 
 Jak bylo zmíněno, při konstrukci horního víka byl použit stejný závit a způsob 
utěsnění, jako u spodního víka. 
 Přívod kapaliny do tělesa hydromotoru horním víkem byl vyřešen propojením dvou 
kolmých kanálů navrtaných do víka, z nichž jeden umístěný rovnoběžně s osou hydromotoru 
ústí do prostoru nad pístem hydromotoru a druhý umístěný kolmo k ose hydromotoru ústí na 
boku víka s rovnou plochou a zahloubením pro umístění šroubení a jeho těsnění. Velikost 
závitu pro připojení šroubení je pro zachování kompatibility s již vyrobenými lisy dána 
zvyklostmi firmy HŠV stroje. 
 Na čele víka je zhotoveno odlehčení, které zaručí vyvození síly potřebné 
k rozpohybování hydromotoru i v případě jeho dosednutí na víko a na protilehlé straně je 
vytvořen otvor se závitem, kam bude v případě potřeby možné připevnit závěsné oko M12 
s únosností 3400 N. 
 Aby bylo možné dotažení víka při montáži do tělesa hydromotoru, byly na vnějším 
čele stejně jako na pístu zhotoveny dva otvory pro utažení pomocí speciálního klíče.  
 Pro následné zajištění víka proti pootočení po dokončení montáže je na boku víka 
zhotovena drážka, do které se zaklepne tenký okraj, vytvořený na tělese hydromotoru. 
  






NÁVRH JEDNOTLIVÝCH ČÁSTÍ PRACOVNÍ ČÁSTI HYDRAULICKÉHO OBVODU 
HYDRAULICKÉHO LISU 
 
Výsledná podoba horního víka zobrazeného v řezu je na následujícím obrázku. 
  
Vzhledem k jednoduchosti horního víka, k užití stejného závitu i drážky pro O-
kroužek a ke stejnému zatěžování jako u spodního víka nebylo třeba provádět pevnostní 
kontrolu pomocí MKP. 
 
5.1.6 SESTAVA PŘÍMOČARÉHO HYDROMOTORU 
Výsledná podoba sestaveného přímočarého hydromotoru v řezu je včetně těsnicích a 
vodicích prvků znázorněna na následujícím obrázku. Jednotlivé prvky jsou pro lepší 
přehlednost barevně odlišeny, přičemž těsnicí prvky mají modrou barvu, vodicí prvky světle 
hnědou barvu a opěrné kroužky u O-kroužků jsou červené. 
  
Obr. 5.26 Horní víko hydromotoru zobrazené v řezu 
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5.2 PATNÍ VENTIL 
Pod pojmem „patní ventil“ se v tomto případě rozumí spojení pojistného ventilu a 
automaticky kontrolovaného hydraulického zajišťovacího ventilu v jeden kompaktní celek 
pomocí vhodně navržené hydraulické kostky. Spojení právě těchto dvou prvků vychází 
z doporučení české technické normy ČSN EN 693+A2 [3] zabývající se bezpečností 
hydraulických lisů. V této normě je mimo jiné uveden i příklad schématu znázorňujícího 
zálohování a monitorování hydraulického ovládacího obvodu pro hornotlaké lisy, přičemž 
splnění legislativních podmínek pro výrobu hydraulických lisů je mimo jiné podmíněno i 
dodržením minimálně stejné úrovně zabezpečení, jaká vyplývá z uvedeného schématu. 
Patní ventil tedy plní dvě základní funkce. První je funkce pojistná, která je 
zajišťována prostřednictvím pojistného ventilu. Maximální tlak nastavený na tomto pojistném 
ventilu by měl být dle doporučení výše zmíněné normy nastaven na hodnotu větší nebo rovnu 
hodnotě maximálního tlaku v obvodu navýšenou o 10 %. Takto nastavený pojistný ventil by 
měl být následně zaplombován.  
Druhou funkcí je pak funkce zajišťovací, která je vykonávána zajišťovacím ventilem. 
Tento ventil v první řadě zabezpečuje přímočaré hydromotory před samovolným klesáním 
pístnice, respektive beranu při stání lisu či při poruše hydraulického systému, mechanické 
poruše nebo při poruše elektronického ovládacího systému. Zajišťovací ventil dále slouží také 
jako jeden z prvků zabezpečujících zastavení pohybu beranu při případném otevření 
bezpečnostního krytu stroje. 
Samovolné klesání beranu, kterému je nutné zabránit, by mohlo být způsobeno 
zatížením hydromotorů vlastní vahou pohyblivých částí lisu (pístnic, beranu,…) a vlastní 
vahou případného nástroje připevněného k beranu. Hmotnost nástroje, který je možné 
připevnit na beran je omezena výrobcem lisu a je uvedena na výrobním štítku daného stroje. 
Tato hmotnost je stanovena s ohledem na samotnou pevnost jednotlivých částí lisu, únosnost 
přímočarých hydromotorů danou velikostí maximálního tlaku v obvodu a především 
s ohledem na velikost beranu, respektive výrobcem lisu stanovené maximální rozměry 
nástroje. 
U některých větších lisů může být hmotnost pohyblivých částí tak vysoká, že při 
pracovním pohybu dojde k překonání třecích odporů hydromotorů a svodových odporů 
v odpadní větvi a začne docházet k samovolnému nepředpokládanému klesání beranu. To 
způsobí vznik podtlaku nad pístem hydromotoru a nekontrolovaný pohyb beranu. Aby se 
tomuto stavu zabránilo, doplňuje se v těchto případech patní ventil o vhodný škrtící ventil. 
Beran hydraulického lisu se jmenovitou silou 
 = 400	I, pro který bude patní ventil 
navrhován, může být dle zadání firmy HŠV stroje, a. s. osazen nástrojem o hmotnosti 
maximálně ^ = 85	I. Ze zkušeností vyplývá, že pro tyto lisy není nutné užití škrtícího 
ventilu, avšak v případě jeho potřeby je možné škrtící ventil doplnit. 
Umístění patního ventilu by dle normy ČSN EN 693+A2 [3] mělo být pokud možno 
přímo u dna válce hydromotoru, aby se vyloučil vliv potrubí, přičemž každý hydromotor má 
být osazen vlastním patním ventilem. 
 
5.2.1 VOLBA VHODNÝCH PRVKŮ PATNÍHO VENTILU 
Jak bylo zmíněno výše, patní ventil je spojením pojistného ventilu a automaticky 
kontrolovaného hydraulického zajišťovacího ventilu. Před samotnou konstrukcí patního 
ventilu, respektive hydraulické kostky patního ventilu je tedy nutná volba těchto prvků. 
Prvky pro patní ventil budou vybírány ze sortimentu firmy Argo-Hytos, která je 











 Volba pojistného ventilu se odvíjí především od maximálního tlaku a maximálního 
průtoku v patním ventilu. Jmenovitý tlak v hydraulickém obvodu je zadán a jeho hodnota činí  = 23	. Maximální průtok patním ventilem je pak možné vypočítat. Tento maximální 
průtok nastane v případě rychloposuvu hydromotoru, kdy se má pístnice hydromotoru 
vysouvat rychlostí Y = 70	 ∙  . Průtok patním ventilem je potom dán množstvím 
kapaliny vytlačované z hydromotoru při vysouvání pístnice za jednotku času. Výpočet 
průtoku patním ventilem je následující: 
|=J = 70	 ∙  ∙ 4 ∙ ((105	) − (65	)) = 373850	 ∙  |=J = 22,4	_ ∙ CD 
 
Kde: |=J [_ ∙ CD] - maximální průtok patním ventilem 
 
 S ohledem na tlak a průtok v patním ventilu byl jako pojistný ventil zvolen přímo 
řízený přepouštěcí ventil firmy Argo-Hytos s označením VPP2-04. Tento ventil je možné 
použít pro průtok až 40	_ ∙ CD a pro maximální tlak 32	. [25] 
Ventil VPP2-04 je vhodný pro velké rozsahy tlaků a průtoků, pro dosažení 
optimálního chování v celém rozsahu tlaků je tlakový rozsah rozdělen na 6 stupňů a 
konstrukce ventilu umožňuje jeho vestavbu do bloku. 
Aby byl patní ventil kompaktních rozměrů, bude využita možnost vestavby zvoleného 
ventilu do bloku, respektive hydraulické kostky patního ventilu. Dle pokynů výrobce je 
doporučeno zvolit nejbližší vyšší tlakový rozsah ventilu, v tomto případě tedy 25	 . 
Kompletní označení takto zvoleného přímo řízeného přepouštěcího ventilu pro vestavbu a 
tlakový rozsah 25	 je potom VPP2-04/S-25. 
 
HYDRAULICKÝ ZAJIŠŤOVACÍ VENTIL 
 Funkci hydraulického zajišťovacího ventilu bude na základě firemních zkušeností 
zastávat vhodně zvolený šoupátkový rozvaděč i přes to, že se šoupátkové rozvaděče 
nevyznačují absolutní těsností.  
|=J = Y ∙ 4 ∙ _Aa − _|k  (53)  
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Při jeho volbě je třeba zohlednit několik faktorů, z nichž jsou to zejména možnost 
automatické kontroly, požadovaná normou ČSN EN 693+A2 [3], velikost maximálního 
dovoleného tlaku a průtoku v rozvaděči a způsob ovládání rozvaděče. 
 Prvním zvoleným kriteriem bude způsob ovládání rozvaděče. Jako nejvhodnější pro 
danou konstrukci se jeví elektromagneticky ovládané rozvaděče. Tyto rozvaděče nabízejí 
širokou škálu možných propojení v rozvaděči a množství variant provedení. 
 V nabízeném sortimentu těchto elektromagneticky ovládaných rozvaděčů se vyskytuje 
několik typů rozvaděčů vhodných pro daný tlak a průtok (stejné jako u pojistného ventilu), ty 
však nenabízejí možnost automatické kontroly. Z toho důvodu bude použit rozvaděč 
s nejbližším vyšším rozsahem dovoleného průtoku a tlaku, který automatickou kontrolu 
nabízí, tedy RPE3-06. Tento typ rozvaděče je možné použít pro průtok až 80	_ ∙ CD a 
pro maximální tlak 35	. [24]  
 Způsob propojení v tělese rozvaděče je pak zvolen takový, aby rozvaděč v klidové 
poloze neumožňoval průchod kapaliny a naopak při sepnutí došlo k umožnění průchodu 
kapaliny. Tomuto propojení odpovídá dle katalogu firmy Argo-Hytos dvoupolohová varianta 
rozvaděče s označením Z11. [24] 
 Dále je nutné zvolit jmenovité napětí elektromagnetů. S ohledem na zvyklosti firmy 
HŠV stroje bude použito napětí 24	 . Mimo napětí je nutné zvolit také provedení cívky 
elektromagnetu, které bude zvoleno opět v souladu se zvyklostmi firmy HŠV a bude se jednat 
o provedení cívky elektromagnetu s vývodem pro konektorovou nástrčku dle EN 175301-803 
s označením E1. K této cívce je třeba zvolit také variantu konektorové zástrčky, která nese pro 24	 napájení označení K2. Poslední volenou komponentou rozvaděče je snímač koncové 
polohy, který bude plnit funkci automatické kontroly, požadované již výše zmíněnou normou 
ČSN EN 693+A2 [3]. Dle požadavků firmy HŠV bude zvolen spínací snímač S1, vhodný pro 
tlak v odpadní větvi do 5	. Úplné označení zvoleného rozvaděče se všemi zvolenými 
prvky je potom RPE3-062 Z11 02400 E1 K2 S1. [24] 
 Schéma zvoleného rozvaděče a jeho skutečná podoba jsou znázorněny na 
následujících obrázcích. 
 
Obr. 5.29 Skutečná podoba rozvaděče RPE3-062 Z11 02400 E1 K2 S1 
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5.2.2 KONSTRUKCE HYDRAULICKÉ KOSTKY PATNÍHO VENTILU 
Při konstrukci hydraulické kostky patního ventilu bylo zapotřebí vhodně propojit výše 
zvolený pojistný a zajišťovací ventil, respektive jejich představitele, přímo řízený přepouštěcí 
ventil VPP2-04 a rozvaděč RPE3-062 Z11. Propojení prvků patního ventilu je znázorněno na 
následujícím hydraulickém schématu.  
 
 
Při návrhu hydraulické kostky bylo cílem vytvoření co možná výrobně 
nejjednoduššího řešení s kompaktními rozměry, které bude umožňovat symetrickou montáž 
na oba hydromotory. 
Pro zachování kompatibility s již vyrobenými hydraulickými lisy byl zachován způsob 
montáže na přímočarý hydromotor pomocí průchozího šroubu se závitem M22x1,5. Stejně tak 
zůstaly zachovány i rozměry šroubení pro připojení potrubí. Připojovací a zástavbové 
rozměry pro přepouštěcí ventil, rozvaděč a šroubení pak vycházejí z jejich katalogů firmy 
Argo-Hytos  a firmy Legris (Parker) [25], [24], [26].  
Výsledná podoba hydraulické kostky patního ventilu včetně šroubení, přepouštěcího 
ventilu a rozvaděče je znázorněna na následujícím obrázku.  
Obr. 5.31 Hydraulické schéma patního ventilu [26] 
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 Z obrázku je patrné rozmístění jednotlivých prvků a způsob propojení kanálů. Žlutý 
kanál je propojen pomocí průchozího šroubu přímo s přímočarým hydromotorem, přičemž při 
sepnutém rozvaděči dojde k propojení s červeným kanálem a umožní se průchod kapaliny 
v hydraulickém obvodu.  
V případě překročení maximálního dovoleného tlaku nastaveného na přepouštěcím 
ventilu dojde k propojení žlutého kanálu s modrým odpadním kanálem. Tento odpadní kanál 
ústí symetricky na obou stranách patního ventilu, přičemž na jedné straně je umístěno 
navařovací hrdlo se šroubením pro připojení potrubí a na druhé straně je otvor uzavřen 
pomocí zátky. Vzájemnou záměnou zátky s hrdlem je pak zajištěna požadovaná možnost 
symetrického zapojení na dvou přímočarých hydromotorech, umístěných v hydraulickém lisu 
vedle sebe. 
Navařovací hrdlo bylo zvoleno pro své nejmenší zástavbové rozměry. Vnější rozměry 
tohoto hrdla jsou sice podobné některým typům šroubení, například typu „banjo“, avšak tyto 
demontovatelné varianty připojení k hydraulické kostce vyžadují určitý typ závitu s větším 
průměrem a především pak s větší hloubkou. V tomto případě se tato hloubka požadovaného 
závitu ukázala jako limitující a pro její dosažení by bylo nutné rozšířit celou hydraulickou 
kostku, čímž by vzrostla celá šířka patního ventilu.  
Protože při přestavování rozvaděče může docházet k hromadění kapaliny v prostorách 
šoupátka, případně může docházet k lehkému prolínání kapaliny, je jeden nevyužitý kanál 
rozvaděče propojen s modrým odpadním kanálem, čímž je umožněn odchod této přebytečné 
kapaliny a zajištěn bezproblémový pohyb rozvaděče. 
 Výsledná sestava navrženého přímočarého hydromotoru doplněného o patní ventil je 
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6 VÝPOČET HYDRAULICKÉHO OBVODU LISU 
Pro správnou funkci hydraulického lisu a pro dosažení všech jeho požadovaných 
parametrů je třeba vhodně navrhnout hydraulický pohon lisu. Při jeho výpočtu je nutné znát 
základní hydraulické schéma pracovního obvodu hydraulického lisu. To je včetně všech 
ovládacích, bezpečnostních a měřicích prvků dáno firmou HŠV stroje, a je součástí příloh, viz 
příloha P2. Toto schéma je navrženo v souladu s normou ČSN EN 693+A2 [3], přičemž 
splňuje všechny bezpečnostní požadavky dané touto normou.  
Výpočet pohonu bude vycházet ze zadaných parametrů lisu, především pak 
z požadovaných rychlostí pohybu beranu. Z těchto známých rychlostí pohybu a rozměrů 
hydromotorů budou určeny potřebné průtoky hydrogenerátorů. Následně bude možné určit 
potřebné geometrické objemy hydrogenerátorů a provést volbu vhodných hydrogenerátorů. 
Protože účinnost hydrogenerátorů není 100%, budou vypočítány velikosti průtoků ovlivněné 
účinností udávanou výrobcem. Po zjištění skutečných velikostí průtoků a rychlostí proudění 
kapaliny v hydraulickém obvodu bude možné přibližně určit tlakové ztráty v obvodu a 
s ohledem na ně pak skutečný potřebný tlak a od něj se odvíjející potřebný výkon 
elektromotoru. 
 
6.1 VÝPOČET PARAMETRŮ POHONU LISU 
Základní požadované parametry hydraulického pohonu hydraulického lisu jsou již 
uvedeny v kapitole 4. Pro lepší přehlednost však budou uvedeny i zde. 
 
Základní požadované parametry: 
 
Jmenovitá síla lisu:  
 = 400	I 
Jmenovitý tlak v hydraulickém obvodu:  = 23	 
Maximální seřizovací rychlost: |=]^ = 10	 ∙  
Jmenovitá maximální pracovní rychlost:  |=J = 25	 ∙  
Rychlost rychloposuvu: Y = 70	 ∙  
Kinematická viskozita oleje OHHM 46 [26]: $ = 46	 ∙  
Měrná hmotnost oleje OHHM 46 [26]  = 870	I ∙  
 
Parametry vycházející z předchozího návrhu přímočarého hydromotoru: 
 { =  ∙ _Aa4 =  ∙ (105	)4 = 8659	 (54)  
 aY =  ∙ (_Aa − _|k)4 =  ∙ [(105	) − (65	)]4 = 5341	 (55)  
 
Kde: { [mm2]  - plocha pístu pro lisovací pohyb aY [mm2]  - plocha pístu pro vratný pohyb 
 
Potřebný celkový průtok 1/234 pro 1/234 = 5(	22 ∙ 65: 
  
Následující výpočet se týká celkového průtoku, tedy průtoku potřebného pro dvojici 
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a|=]^ = DUV ∙ |=]^ ∙ { = 2 ∙ 10	 ∙  ∙ 8659	 = 173180	 ∙  (56)  a|=]^ = 10,391	_ ∙ CD  
 
Potřebný celkový průtok 1/207 pro 1/207 = ,8	22 ∙ 65: 
 a|=J = DUV ∙ |=J ∙ { = 2 ∙ 25	 ∙  ∙ 8659	 = 432950	 ∙  (57)  a|=J = 25,977	_ ∙ CD  
 
Potřebný celkový průtok 19 pro 19 = :(	22 ∙ 65: 
 aY = DUV ∙ Y ∙ { = 2 ∙ 70	 ∙  ∙ 8659	 = 1212260	 ∙  (58)  aY = 72,736	_ ∙ CD  
 
Výpočet potřebných geometrických objemů hydrogenerátorů: 
  
 Pro pohon hydraulického lisu budou dle hydraulického schématu (viz příloha P2) 
použity dva hydrogenerátory. Požadovaných rychlostí pohybu beranu pak bude dosahováno 
jejich kombinací (jmenovitá maximální pracovní rychlost), užitím pouze jednoho z nich 
(seřizovací rychlost), či kombinací obou hydrogenerátorů za současného přepouštění kapaliny 
vytlačované pod pístem hydromotoru zpět nad píst, tedy při tzv. diferenciálním zapojení 
hydromotorů (rychloposuv). 
 Pro dosažení těchto rychlostí je tedy nutné, aby jeden z hydrogenerátorů dodával 
pracovní kapalinu o průtoku maximálně a|=]^  (beran nesmí dle ČSN EN 693+A2 [3] 
přesáhnout při seřizování rychlost 10	 ∙ ) a druhý o takovém průtoku, aby celkový 
průtok obou hydrogenerátorů byl a|=J, tedy o průtoku  = 15,586	_ ∙ CD	.  
 Aby bylo možné určit potřebné geometrické objemy hydrogenerátorů, je třeba znát 
jejich otáčky. Pro přímý pohon hydrogenerátorů bude dle zvyklostí firmy HŠV stroje použit 
elektromotor Siemens 1LA7 o vhodném výkonu. Otáčky hydrogenerátorů budou tedy DU = 1455	CD [19]. 
 Výpočet potřebných geometrických objemů obou hydrogenerátorů je tedy následující: 
 U = a|=]^DU = 10,391	_ ∙ CD1455	CD = 7,146 ∙ 10_ (59)  
 U = DU = 15,586	_ ∙ CD1455	CD = 10,712 ∙ 10_ (60)  
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Volba vhodných hydrogenerátorů: 
 
 Na základě výše vypočtených potřebných geometrických objemů je možné zvolit 
vhodné hydrogenerátory. Ty budou vybírány ze sortimentu firmy Casappa, která je 
dodavatelem firmy HŠV stroje.  
 Jak již bylo zmíněno, je nutné umožnit dosažení seřizovací rychlosti beranu 
nepřesahující 10 mm/s. Z toho důvodu byl pro dosažení potřebného geometrického objemu 
hydrogenerátoru U  vybrán ze sortimentu firmy Casappa hydrogenerátor s nejbližším 
menším geometrickým objemem, tedy hydrogenerátor s označením Kappa KP 20.6,3 
s geometrickým objemem UL, = 	6,5	. [26] 
Aby byla vyrovnána ztráta způsobená předchozím zvolením hydrogenerátoru 
s menším geometrickým objemem, byl druhý hydrogenerátor zvolen naopak s větším 
geometrickým objemem. Tento hydrogenerátor nese označení Kappa KP 20.14 a jeho 
geometrický objem Ue = 	14,4	. [26]  
Hydrogenerátor KP 20.6,3 je možné použít pro rozsah otáček 350-4000 min-1 a 
maximální tlak 27 MPa. Hydrogenerátor KP 20.14 pak pro rozsah otáček 350-3500 min-1 a 
maximální tlak 26 MPa. Jsou tedy vhodné i pro daný hydraulický obvod. [26] 
Výrobce těchto hydrogenerátorů udává i jejich účinnosti, přičemž objemová účinnost ~`U = 0,97, mechanická účinnost ~=U = 0,88 a celková účinnost ~pU = 0,85. [26] 
 
Výpočet skutečných průtoků hydrogenerátorů: 
  
 V následující části budou vypočteny skutečné průtoky hydrogenerátorů, zahrnující vliv 
objemových ztrát ~`U . 
 UL, = UL, ∙ DU ∙ ~`U ∙ 10 (61)  UL, = 	6,5	 ∙ 1455	CD ∙ 0,97 ∙ 10 = 9,174	_ ∙ CD Ue = Ue ∙ DU ∙ ~`U ∙ 10 (62)  Ue = 	14,4	 ∙ 1455	CD ∙ 0,97 ∙ 10 = 20,323	_ ∙ CD 
 
Kde: UL,  [dm ∙ min] - skutečný průtok dodávaný hydrogenerátorem KP 20.6,3 Ue  [dm ∙ min] - skutečný průtok dodávaný hydrogenerátorem KP 20.14 
 
Výpočet skutečných rychlostí pohybu: 
 
 Z vypočtených průtoků jednotlivých hydrogenerátorů je možné vypočítat skutečné 
rychlosti, jakých bude beran lisu dosahovat. Tento výpočet je následující: 
 
Skutečná seřizovací rychlost 	|=]^: 
 	|=]^ = UL,DUV ∙ { = 9,174	_ ∙ CD ∙ 10L2 ∙ 8659	 ∙ 60 = 8,8	 ∙ 	 (63)  
 
 Tato vypočtená skutečná seřizovací rychlost je menší než maximální dovolená 
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Skutečná jmenovitá maximální pracovní rychlost 	|=J: 
 	|=J = UL, + UeDUV ∙ { = (9,174	_ ∙ CD + 20,323	_ ∙ CD) ∙ 10L2 ∙ 8659	 ∙ 60 	 (64)  
 	|=J = 28,4	 ∙ 	  
 
Skutečná rychlost rychloposuvu 	Y: 
 	Y = UL, + UeDUV ∙ ({ − aY) = (9,174	_ ∙ CD + 20,323	_ ∙ CD) ∙ 10L2 ∙ (8659	 − 5341	) ∙ 60  (65)  
 	Y = 74,1	 ∙ 	 
 
Skutečná maximální vratná rychlost 	aY=J: 
 	aY=J = UL, + UeDUV ∙ aY = (9,174	_ ∙ CD + 20,323	_ ∙ CD) ∙ 10L2 ∙ 5341	 ∙ 60  (66)  
 	aY=J = 46	 ∙  
 
Skutečná jmenovitá maximální pracovní rychlost je o 3,4 mm/s vyšší než je rychlost 
požadovaná a skutečná rychlost rychloposuvu je o 4,1 mm/s vyšší než je požadováno. Tyto 
hodnoty jsou však akceptovány, protože rozdíl je zanedbatelný a je třeba vzít v potaz, že 
pohon je sestaven z nakupovaných součástí a není proto vždy možné jednoduchým způsobem 
docílit přesně požadovaných hodnot.  
 
6.2 KONTROLA RYCHLOSTÍ PROUDĚNÍ V POTRUBÍ 
Zásadní vliv na velikost hydraulických tlakových ztrát, způsobených třením kapaliny 
v potrubí, má velikost rychlosti proudění kapaliny. Rychlost proudění se odvíjí od velikosti 
průtoku a od velikosti vnitřního průměru potrubí, jímž kapalina proudí. Je tedy nutné 
v daných úsecích zvolit takový průměr potrubí, aby rychlost proudění nepřesáhla rozumné 
hodnoty, tedy cca 8-10 m/s.  
Větší zvolený průměr potrubí sice příznivě ovlivní velikost ztrát, avšak dojde 
k nárůstu zástavbových rozměrů díky větším velikostem spojovacích prvků a podobně. Proto 
je nutné zvolit vhodný kompromis. 
Velikosti rychlosti proudění budou počítány pro maximální možný průtok v daném 
úseku, případně pro rychlost 	|=J a jejich výpočet v jednotlivých úsecích včetně zvoleného 
průměru potrubí je následující: 
 
Hadice od hydrogenerátoru KP 20.6,3: 
  = UL, ∙ 4 =
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Z vypočtené střední rychlosti proudění kapaliny v potrubí je možné vypočítat 
Reynoldsovo číslo a jeho porovnáním s kritickými hodnotami Reynoldsova čísla pro daný typ 
potrubí určit, zda se bude jednat o příznivé laminární proudění, či o ztrátovější turbulentní 
proudění.  
Kritická hodnota Reynoldsova čísla pro pryžové hadice je <[Y]p ≈ 1600, pro běžné 
přímé kovové potrubí pak <[Y]p ≈ 2000. Výpočet Reynoldsova čísla v daném potrubí je 
následující: 
 < =  ∙ $ = 1,95	 ∙  ∙ 0,01	46 ∙ 10L	 ∙  = 424 (68)  
 
Hadice od hydrogenerátoru KP 20.14: 
  = Ue ∙ 4 =
20,323 ∙ 1060  ∙  ∙ (0,012	)4 = 3	 ∙  (69)  
 < =  ∙ $ = 3	 ∙  ∙ 0,012	46 ∙ 10L	 ∙  = 783 (70)  
 
Potrubí k hydromotorům při 1/207: 
  = UL, + UeDUV ∙  ∙ 4 =
(9,174 + 20,323) ∙ 1060  ∙ 2 ∙  ∙ (0,014	)4 = 2,14	 ∙  (71)  
 < =  ∙ $ = 2,14	 ∙  ∙ 0,014	46 ∙ 10L	 ∙  = 651 (72)  
 
Potrubí k hydromotorům při rychloposuvu: 
 e = 	Y ∙ { ∙ 4 = (74,1	 ∙ 
 ∙ 8659	) ∙ 10 ∙ (0,014	)4 = 4,17	 ∙  (73)  
 <e = e ∙ $ = 4,17	 ∙  ∙ 0,014	46 ∙ 10L	 ∙  = 1269 (74)  
 
 
Potrubí k patnímu ventilu při 1/207: 
 M = 	|=J ∙ aY ∙ e4 = (28,4	 ∙ 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<M = M ∙ e$ = 1,6	 ∙  ∙ 0,011	46 ∙ 10L	 ∙  = 383 (76)  
 
Potrubí k patnímu ventilu při rychloposuvu: 
 L = 	Y ∙ aY ∙ e4 = (74,1	 ∙ 
 ∙ 5341	) ∙ 10 ∙ (0,011	)4 = 4,16	 ∙  (77)  
 <L = L ∙ e$ = 4,16	 ∙  ∙ 0,011	46 ∙ 10L	 ∙  = 995 (78)  
 
Potrubí k filtru při 1/207: 
  = 	|=J ∙ aY ∙ M4 = (28,4	 ∙ 
 ∙ 5341	) ∙ 10 ∙ (0,017	)4 = 0,67 ∙  (79)  
 < =  ∙ M$ = 0,67	 ∙  ∙ 0,017	46 ∙ 10L	 ∙  = 248 (80)  
 
 
Potrubí k filtru při vratném pohybu: 
 z = 	aY=J ∙ { ∙ M4 = (46	 ∙ 
 ∙ 8659	) ∙ 10 ∙ (0,017	)4 = 1,75	 ∙  (81)  
 <z = z ∙ M$ = 1,75	 ∙  ∙ 0,017	46 ∙ 10L	 ∙  = 647 (82)  
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 <e [-] - Reynoldsovo číslo v potrubí k HM při rychloposuvu <M [-] - Reynoldsovo číslo v potrubí k patnímu ventilu při 	|=J <L [-] - Reynoldsovo číslo v potrubí k patnímu ventilu při rychloposuvu < [-] - Reynoldsovo číslo v potrubí k filtru při 	|=J <z [-] - Reynoldsovo číslo v potrubí k filtru při vratném pohybu 
 
Z vypočtených rychlostí a Reynoldsových čísel vyplývá, že potrubí je rozměrově 
dostatečně dimenzováno, protože v žádném z případů nedošlo k překročení kritického 
Reynoldsova čísla a nemělo by tedy dojít k turbulentnímu proudění a k němu se pojícím 
velkým ztrátám. 
 
6.3 URČENÍ HYDRAULICKÝCH TLAKOVÝCH ZTRÁT 
Hydraulický obvod se skládá z množství rozvaděčů, spojovacích prvků, filtru a 
potrubí, přičemž všechny tyto prvky způsobují odpor a ztráty v hydraulickém obvodu. Tyto 
ztráty je třeba určit a s ohledem na ně vhodně zvolit pohon a velikost dodávaného tlaku. 
Hydraulické tlakové ztráty je možné rozdělit podle fyzikálního hlediska na ztráty 
třením a na místní ztráty. Velikost tlakových ztrát se odvíjí zejména od velikosti průtoku, 
respektive rychlosti proudění kapaliny proudící daným prvkem. U nakupovaných rozvaděčů 
je závislost tlakových ztát Δ udávána výrobcem pomocí Δ −  diagramu a je tedy možné 
tyto přibližné tlakové ztráty snadno určit. Poměrně snadno lze určit i tlakové ztráty způsobené 
třením v potrubí, které jsou způsobeny vazkostí kapaliny, která vyvolává tření při obtékání 
ploch potrubí. Tyto ztráty se odvíjí od rychlosti proudění kapaliny, délky a vnitřního průměru 
potrubí, její měrné hmotnosti a od bezrozměrného součinitele tření.  
Větší problém však nastane při určování místních ztrát. Místní ztráty jsou způsobeny 
vířením proudu a tím způsobeným rozptylem energie v místech, kde dochází ke změně 
vektoru rychlosti proudu. Velikost těchto místních ztrát se vyjadřuje pomocí součinitele 
místních ztrát, který je však poměrně obtížně stanovitelný. Mezi místní ztráty se pak řadí 
ztráty způsobené náhlým zmenšením nebo zvětšením průřezu a zakřivením potrubí. 
Pro určení všech tlakových ztrát by bylo nutné znát kompletní reálnou podobu 
hydraulického obvodu umístěného na lisu, včetně způsobu vedení trubek a hadic a jejich 
zakřivení. Největší problém by však nastal při výpočtu ztrát v hydraulických kostkách. Tyto 
hydraulické kostky propojují jednotlivé rozvaděče a další užité hydraulické prvky a mnohdy 
tvoří složitou soustavu kanálů o různých průměrech a s různými směry. V těchto kostkách je 
proto prakticky nemožné relevantně vypočítat tlakové ztráty. 
Zjištění tlakových ztrát hydraulického obvodu je důležité pro správnou volbu pohonu 
a dosažení správných parametrů lisů, avšak je třeba si uvědomit, že ztráty ovlivňující 
parametry lisu, zejména pak maximální sílu, vznikají v důsledku proudění kapaliny. Tyto 
ztráty tedy ovlivňují maximální sílu lisu zejména v případě, kdy síla působí při současném 
pracovním pohybu. Pracovní cyklus hydraulického lisu, pro nějž je tento hydraulický obvod 
určen, však nejčastěji obsahuje pouze dojetí nástroje do pracovní polohy a krátké dotlačení 
nástroje jmenovitou silou lisu. Ve většině případů využití jmenovité síly tedy nedochází 
k výraznému proudění pracovní kapaliny, ale pouze k nárůstu tlaku. Z toho důvodu není 
v tomto případě nutné přesné zjišťování ztrát a postačí pouze orientační určení ztrát 
v jednotlivých použitých rozvaděčích, vycházející z Δ −  diagramů udávaných výrobcem a 
vypočítání ztrát způsobených třením v potrubí. Celkové ztráty pak budou odhadnuty 
s ohledem na velikost zjištěných ztrát, přibližné množství a velikosti zakřivení potrubí a 
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6.3.1 TLAKOVÉ ZTRÁTY V ROZVADĚČÍCH A FILTRU 
Jak již bylo zmíněno, velikost hydraulických tlakových ztrát v rozvaděčích a filtru 
bude určena z Δ −  diagramů udávaných výrobcem, přičemž ztráty budou určovány pro 
maximální jmenovitou rychlost 	|=J a pro aktivní polohy rozvaděčů.  
Druhy rozvaděčů a jejich aktivní polohy vycházejí z hydraulického schématu 
pracovního obvodu hydraulického lisu, viz příloha P2. 
V následující části bude uveden Δ −   diagram závislosti tlakových ztrát Δ  na 
průtoku. Z tohoto diagramu budou přibližně odečteny tlakové ztráty pro rozvaděče aktivní při 




Rozvaděč RPE3-062 C11 
 
Propojení kanálů: P-B 
Křivka v grafu: 5 
Průtok rozvaděčem: Ue = 20,323	_ ∙ CD 
Tlaková ztráta ΔG: -, :	09 
 
Obr. 6.1 Závislosti tlakových ztrát  v rozvaděčích v závislosti na průtoku [24] 







VÝPOČET HYDRAULICKÉHO OBVODU LISU 
 
Rozvaděč RPE3-062 C51 
 
Propojení kanálů: P-A 
Křivka v grafu: 2 
Průtok rozvaděčem: UL, = 9,174	_ ∙ CD 
Tlaková ztráta ΔGM: (, 	09 
 
Rozvaděč RPE3-063 C11 
 
Propojení kanálů: P-A 
Křivka v grafu: 5 
Průtok rozvaděčem: UL, + Ue = 29,497	_ ∙ CD 
Tlaková ztráta ΔG: , '	09 
 
ODPADNÍ VĚTEV 
Rozvaděč RPE3-062 Z11 
 
 
Propojení kanálů: P-A 
Křivka v grafu: 2 
Průtok rozvaděčem: aY = 	|=J ∙ aY ∙ 60 ∙ 10L = 	28,4	 ∙  ∙ 5341	 ∙ 60 ∙ 10L (83)  aY = 9,1	_ ∙ CD 
Tlaková ztráta Δ: (, '	09 
 
Rozvaděč RPE3-062 A51 
 
Obr. 6.3 Schéma rozvaděče RPE3-062 C51 [24] 
Obr. 6.4 Schéma rozvaděče RPE3-063 C11 [24] 
 
Obr. 6.5 Schéma rozvaděče RPE3-062 Z11 [24] 
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Propojení kanálů: P-A 
Křivka v grafu: 2 
Průtok rozvaděčem: aYGQ{[ = 2 ∙ aY = 	2 ∙ 9,1	_ ∙ CD = 18,2	_ ∙ CD (84)  
Tlaková ztráta Δ M: 5, 	09 
 
Rozvaděč RPE3-063 C11 
 
Propojení kanálů: B-T 
Křivka v grafu: 6 
Průtok rozvaděčem: aYGQ{[ = 18,2	_ ∙ CD 
Tlaková ztráta ΔG: ', ,	09 
 
Zpětný filtr E 072 
 
 Součástí obvodu je i zpětný filtr firmy Argo-Hytos s označením E 072 pro maximální 
průtok 70_ ∙ CD  , který je dle schématu hydraulického obvodu umístěn v odpadní 
větvi. Tlaková hydraulická ztráta ve filtru bude stejně jako u rozvaděčů určena z Δ −  
diagramu udávaného pro daný typ filtru.  
 
Křivka v grafu: 3 
Průtok filtrem: aYGQ{[ = 18,2	_ ∙ CD 
Tlaková ztráta ΔR]{pY: (, 58	09 
 
 Celková velikost tlakových ztrát v rozvaděčích a filtru ΔYHa  je sumou všech 
zjištěných tlakových ztrát v jednotlivých rozvaděčích a filtru a její velikost je následující: 
 ΔYHa = ΔG + ΔGM + ΔG + Δ + Δ M + ΔG + ΔR]{pY (85)  ΔYHa = (3,7 + 0,8 + 6,4 + 0,4 + 1,6 + 4,2 + 0,15)T = 17,25	T ΔYHa = 1,725	 
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6.3.2 TLAKOVÉ ZTRÁTY ZPŮSOBENÉ TŘENÍM V POTRUBÍ 
Při výpočtu tlakových ztrát způsobených třením v potrubí bude pro zjednodušení 
uvažováno přímé potrubí. Jeho délky pak budou odhadnuty na základě velikosti 
hydraulického agregátu a jeho umístění v hydraulickém lisu.  
Velikost ztrát v jednotlivých trubkách a hadicích při rychlosti 	|=J  je potom 
následující [13]: 
 
Hadice od hydrogenerátoru KP 20.6,3: 
 Δ = 80< ∙ UL, ∙  ∙ 2 = 80424 ∙ 0,7	0,01	 ∙ 870	I ∙  ∙ 1,95	 ∙ 2  (86)  
 Δ = 11203	 
 
Hadice od hydrogenerátoru KP 20.14: 
 Δ = 80< ∙ Ue ∙  ∙ 2 = 80783 ∙ 0,57	0,012	 ∙ 870	I ∙  ∙ 3	 ∙ 2  (87)  
 Δ = 6333	 
 
Potrubí k hydromotorům: 
 Δ = 75< ∙ UV ∙  ∙ 2 = 75651 ∙ 1	0,014	 ∙ 870	I ∙  ∙ 2,14	 ∙ 2  (88)  
 Δ = 7660	 
 
Potrubí k patnímu ventilu: 
 Δe = 75<M ∙ |`e ∙  ∙ M2 = 75383 ∙ 0,6	0,011	 ∙ 870	I ∙  ∙ 1,6	 ∙ 2  (89)  
 Δe = 7434	 
 
Potrubí k filtru: 
 ΔM = 75< ∙ M ∙  ∙ 2 = 75248 ∙ 0,4	0,017	 ∙ 870	I ∙  ∙ 0,67	 ∙ 2  (90)  
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Celková velikost tlakových ztrát způsobených třením v potrubí a hadicích ΔAHpY je 
sumou všech zjištěných tlakových ztrát v jednotlivých potrubích a hadicích a její velikost je 
následující: 
 ΔAHpY = Δ + Δ + DUV ∙ (Δ + Δe) + ΔM (91)  ΔAHpY = (11203 + 6333 + 2 ∙ (7660 + 7434) + 2074) = 49798	 ΔAHpY = 0,05	 
 
Kde: Δ [mm] - tlaková ztráta v hadici od HG KP 20.6,3 Δ [mm] - tlaková ztráta v hadici od HG KP 20.14 Δ [mm] - tlaková ztráta v potrubí k HM Δe [mm] - tlaková ztráta v potrubí k patnímu ventilu ΔM [mm] - tlaková ztráta v potrubí k filtru 
 
6.3.3 CELKOVÁ VELIKOST TLAKOVÝCH ZTRÁT 
Celková velikost určených hydraulických tlakových ztrát je součtem tlakových ztrát 
v rozvaděčích a filtru a tlakových ztrát způsobených třením v potrubí. V těchto ztrátách však 
nejsou zahrnuty ztráty způsobené dalšími prvky umístěnými v hydraulickém obvodu, mezi 
něž patří hydraulické kostky, šroubení a podobně a nejsou v nich zahrnuty ztráty vlivem 
zakřivení potrubí. Proto bude součet zjištěných ztrát navýšen o 20%, což je přibližná hodnota 
vyjadřující velikost vlivu nezahrnutých prvků. 
Celková velikost hydraulických tlakových ztrát 	ΔOQ{[ je potom následující: 
 ΔOQ{[ = 1,2 ∙ ΔYHa + ΔAHpY = 1,2 ∙ (1,725	 + 0,05	) = 2,13	 (92)  
 
6.4 URČENÍ POŽADOVANÉHO VÝKONU ELEKTROMOTORU 
Po určení velikosti hydraulických tlakových ztrát je možné vypočítat potřebný výkon 
elektromotoru, pohánějícího hydrogenerátory. Ten bude určen pro největší zatížení, tedy pro 
maximální pracovní rychlost 	|=J  a bude zahrnovat mechanickou účinnost 
hydrogenerátorů ~=U = 0,88 [26]. 
Potřebný výkon elektromotoru Q{ je tedy následující: 
Q{ = (UL, + Ue) ∙ ( + ΔOQ{[)~=U  (93)  
Q{ = (9,174 + 20,323) ∙ 1060  ∙  ∙ (23 + 2,13) ∙ 10L0,88 = 14039	¡ 
 
Pro správnou volbu elektromotoru je vhodné určit i maximální požadovaný moment 
elektromotoru Q{. Při jeho výpočtu je opět užita mechanická účinnost hydrogenerátorů ~=U  
a jeho velikost je následující: 
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Q{ = (9,174 + 20,323) ∙ 1060  ∙  ∙ (23 + 2,13) ∙ 10L2 ∙  ∙ 145560 	 ∙ 0,88 = 92,1	 
 
 Pro vypočítané hodnoty maximálního potřebného výkonu a momentu elektromotoru 
bude zvolen trojfázový asynchronní elektromotor Siemens 1LA7 133-4AA61 o jmenovitém 
výkonu 7,5 kW a jmenovitém momentu 49,2 Nm [19]. Tento výkon i moment elektromotoru 
jsou oproti vypočteným hodnotám přibližně poloviční, avšak maximální moment tohoto 
elektromotoru je více než trojnásobkem jmenovitého momentu a maximální zatížení lisu je 
z pravidla krátkodobé, nemělo by tedy dojít k přehřívání a je možné elektromotor použít. 
 
6.5 OTEPLOVÁNÍ SOUSTAVY 
Jak již bylo zmíněno v úvodu práce, nevýhodou hydraulických obvodů je závislost 
vlastností mechanismu na vlastnostech pracovního media, zejména na změně viskozity 
kapaliny při změně teploty, což má vliv na velikost ztrát netěsnostmi a vlastní odpor proti 
proudění kapaliny. Pro správný chod hydraulického lisu je tedy nutné zajistit, aby se teplota 
pracovní kapaliny pohybovala v přijatelných mezích. 
K oteplování pracovní kapaliny dochází vlivem ztrát v hydraulickém obvodu, kdy se 
ztrátová energie přeměňuje v teplo. Porovnáním velikosti této celkové ztrátové energie 
s velikostí energie dodané do obvodu je pak možné určit celkovou účinnost daného 
hydraulického obvodu.  
Ztrátové teplo přijímané obvodem je však zároveň akumulováno v hydraulických 
prvcích a odváděno do okolí prostřednictvím plochy hydraulické nádrže, potrubí, 
hydromotorů, rozvaděčů a všech dalších hydraulických prvků. Velikost oteplování obvodu 
tedy závisí na velikosti ztrátové energie v porovnání se schopností obvodu odvádět teplo do 
okolí.  
U hydraulických obvodů, u kterých by vlivem velké ztrátové energie a malé 
schopnosti odvézt teplo do okolí začalo při provozu docházet k velkému ohřevu pracovní 
kapaliny, je nutné použít přídavný chladič.  
Zda bude přídavný chladič nutný i v případě řešeného hydraulického obvodu bude 
zjištěno následujícími výpočty. 
 
TEPELNÝ TOK (ZTRÁTOVÝ VÝKON) 
Tepelný tok 	Φ je dán velikostí ztrátové energie, respektive ztrátovým výkonem  . 
Jejich velikost je následující: Φ =  = (UL, + Ue) ∙ ΔOQ{[ + Q{ ∙ (1 − ~=U) (95)  
Φ =  = (9,174 + 20,323) ∙ 1060  ∙  ∙ 2,13 ∙ 10L + 14039	¡ ∙ (1 − 0,88) 
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CELKOVÁ ÚČINNOST HYDRAULICKÉHO OBVODU 
 Ze zjištěné velikosti ztrátového výkonu   je možné určit celkovou účinnost 
hydraulického obvodu ~HKa. ~HKa = 1 − Q{ =	 2732	¡14039	¡ = 0,805 (96)  
 Celková účinnost daného hydraulického obvodu je tedy ~HKa = 80,5	%. 
 
OCHLAZOVACÍ KONSTANTA HYDRAULICKÉHO OBVODU 
 Ochlazovací konstanta hydraulického obvodu t je dána velikostí teplosměnné plochy HKa a velikostí součinitele prostupu tepla mezi obvodem a vzduchem IHKa.  
Velikost teplosměnné plochy je dána převážně velikostí plochy nádrže. Do této plochy 
je však možné započíst i velikost plochy hydromotorů, potrubí a ostatních hydraulických 
prvků, odvádějících teplo do okolí. Velikost této plochy pro hydraulický lis, pro nějž je obvod 
určen je přibližně HKa = 2	  [26]. Velikost součinitele prostupu tepla mezi ocelí a 
vzduchem je pak IHKa = 15	¡ ∙  ∙ ¤ [13].   
Velikost ochlazovací konstanty je potom následující: t = IHKa ∙ HKa = 15	¡ ∙  ∙ ¤ ∙ 2	 = 30	¡ ∙ ¤ (97)  
KONSTANTA TEPELNÉ KAPACITY HYDRAULICKÉHO OBVODU 
 Pro výpočet oteplování obvodu je nutné určit i konstantu tepelné kapacity 
hydraulického obvodu . Její velikost je dána velikostí hmotnosti ocelových částí obvodu HO = 350	I [26], středním měrným teplem oceli HO = 450	\ ∙ I ∙ ¤ [13], objemem 
olejové náplně H]{ = 110 ∙ 10	  [26] a středním měrným teplem oleje                      H]{ = 1800	\ ∙ I ∙ ¤ [13].  = HO ∙ HO + H]{ ∙  ∙ H]{ = 350	I ∙ 450	\ ∙ I ∙ ¤ (98)   = 350	I ∙ 450	\ ∙ I ∙ ¤ + 110 ∙ 10	 ∙ 870	I ∙  ∙ 1800	\ ∙ I ∙ ¤ 
  = 329760	\ ∙ ¤ 
 
ROVNICE OTEPLOVÁNÍ OBVODU 
Výše zjištěné konstanty lze použít do rovnice oteplování obvodu [13], která vyjadřuje 
závislost teploty obvodu  na čase ¥. K výpočtu je však nutné znát i teplotu okolního prostředí 
obvodu, která je v tomto případě H = 20	° a teplotu obvodu na počátku oteplování, která je 
v tomto případě rovněž  = 20	°.  
  = H +Φt ∙ v1 − 	 G	∙	§x + ( − H) ∙ 	 G	∙	§ (99)  
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 Po dosazení požadovaného času ¥ do výše uvedené rovnice by bylo možné vypočítat 
aktuální teplotu obvodu. Tato teplota by však měla malou vypovídající hodnotu, protože její 
výpočet předpokládá stálou velikost tepelného toku. Tento stav však není možný již z toho 
důvodu, že pracovní pohyb s maximální rychlostí, pro který je velikost ztrátového výkonu 
uvažována, je možný pouze do dosažení maximálního zdvihu, tedy maximálně po dobu 
přibližně 9 s.  
Dalším důvodem je způsob užívání hydraulického lisu. Hydraulický lis, pro nějž je 
obvod určen, je univerzální dílenský hydraulický lis s ručním zakládáním. To znamená, že 
pracovní cyklus lisu se skládá z ručního založení lisovaného dílu, lisování, vyjmutí lisovaného 
dílu a opětovného založení nového dílu. Doba samotného lisování je tedy v závislosti na dané 
technologii z pravidla kratší, než doba prostoje lisu. Z toho vyplývá, že k oteplování obvodu 
dochází pouze po zlomek času, zbylý čas pak dochází k ochlazování obvodu.  
Pro dosažení věrnějších výsledků výpočtů je tedy nutné uvažovat i situaci, při které 
dochází k ochlazování obvodu.  
 
ROVNICE OCHLAZOVÁNÍ OBVODU 
V rovnici pro ochlazování hydraulického obvodu figuruje mimo jiné teplota  . Za 
tuto teplotu bude ve výpočtu dosazena teplota obvodu, vypočtená z rovnice pro oteplování 
obvodu. Čas ochlazování obvodu ¥ zde představuje dobu prostoje lisu při pracovním cyklu.   = H + ( − H) ∙ 	 G	∙	§ (100)  
 = 20	° + ( − 20	°) ∙ 	 B	¨∙}©LB	ª∙}©	∙	§ 
 
 V modelové situaci bude předpokládán pracovní cyklus, při němž dochází po 40 % 
času jednoho cyklu k oteplování obvodu a zbylých 60 % času k ochlazování. Tento průběh 
může představovat například realistický pracovní cyklus s dobou lisování 3,2 s a s dobou 
prostoje 4,8 s.  
Několik těchto pracovních cyklů je pro lepší představu o průběhu oteplování a 
ochlazování znázorněno na následujícím grafu. Pro lepší přehlednost je však uvažován 
pracovní cyklus o délce 8 min, přičemž graf znázorňuje ohřev až od 40. minuty, kde dochází 
k rychlejšímu ochlazování.  
Tento graf neznázorňuje detailní průběh ohřevu a ochlazování během lisování a 
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 Protože graf zobrazující pouze několik pracovních cyklů nedává dostatečnou 
informaci o výsledné teplotě pracovní kapaliny při dlouhodobém provozu, bude uveden i graf 
zobrazující průběh oteplování obvodu až do ustálení teploty. 
 
Z grafu průběhu oteplování hydraulického obvodu vyplývá, že pro daný obvod a 
zvolený pracovní cyklus by k ustálení teploty došlo přibližně po dvaceti hodinách a ustálená 
teplota pracovního oleje by byla přibližně 56 °C.  
Při uvážení pracovního cyklu s 50 % oteplování a 50 % ochlazování se pak teplota 
ustálí na hodnotě přibližně 65 °C a při 60 % oteplování a 40 % ochlazování na 74 °C.  
Z těchto výsledků vyplývá, že v reálném provozu, kdy čas oteplování pravděpodobně 
nepřesáhne čas ochlazování, by nemělo nastat přehřívání pracovního oleje a není tedy nutné 
užití přídavného chladiče. 
Graf 1 Zobrazení průběhu oteplování a ochlazování hydraulického obvodu u několika cyklů 









Cílem této diplomové práce bylo navrhnout parametry a hlavní rozměry pracovní části 
hydraulického obvodu pro hydraulický lis s lisovací silou 400 kN, zejména pak konstrukčně 
navrhnout přímočarý hydromotor a patní ventil.  
Jako první byl proveden konstrukční návrh přímočarého hydromotoru. Bylo nutné 
zvolit vhodnou koncepci konstrukce a následně navrhnout jednotlivé součásti tak, aby 
vytvořily jeden funkční celek. Jak již bylo zmíněno, výsledná podoba hydromotoru byla do 
jisté míry ovlivněna požadavkem na zachování stávajících zástavbových a připojovacích 
rozměrů. Těmto požadavkům se podařilo vyhovět, avšak provedené pevnostní simulace 
ukázaly některé citlivé oblasti konstrukce.  
Mezi součásti, na kterých se objevuje oblast s vyššími hodnotami napětí, patří zejména 
pístnice hydromotoru a válec hydromotoru. 
Na pístnici se projevuje koncentrace napětí v oblasti výběhu závitu pro připojení 
matice beranu. Velikost tohoto napětí je přibližně FAV}| = 175	  a v porovnání 
s uvažovanou korigovanou mezí únavy F′G = 191	 je dosaženo bezpečnosti pístnice vůči 
únavovému porušení IAV}| = 1,1. Tato hodnota bezpečnosti není nikterak vysoká, avšak ze 
zkušeností s již používanými hydromotory se stejnými připojovacími rozměry vyplývá, že 
v praxi nedochází k poškození pístnice. 
Jako potencionálně nejvíce namáhaná oblast na válci hydromotoru se projevil otvor 
průchodu kapaliny do válce, na němž je přivařena příruba pro připojení šroubení. Dle 
provedené simulace zde může napětí dosahovat hodnot až 233 MPa, což je hodnota 
převyšující mez únavy pro daný materiál FpG = 190	. Takto vysoké napětí však vznikalo 
pouze při plném zatížení hydromotoru při vratném pohybu, což je stav, který v praxi 
nenastává s velkou četností. Proto bylo možné tyto hodnoty akceptovat. 
Návrh přímočarého hydromotoru obsahuje i volbu vhodných těsnicích a vodicích 
prvků, přičemž jednotlivé prvky byly voleny s ohledem na doporučení výrobce a zkušenosti 
s jejich užíváním firmy HŠV stroje, a.s. 
Výsledkem návrhu je dvojčinný přímočarý hydromotor určený pro hydraulické lisy 
firmy HŠV stroje, a.s. s rozebíratelnou konstrukcí, umožňující provádění případných oprav či 
servisu hydromotoru.  
Při výpočtu hydraulického obvodu a návrhu jednotlivých komponent bylo dosaženo 
splnění legislativní podmínky požadující možnost pohybu beranu lisu rychlostí nepřevyšující |=]^ = 10	 ∙ . Vhodnou volbou hydrogenerátorů byla dosažena výsledná minimální 
rychlost pohybu beranu lisu 	|=]^ = 8,8	 ∙ . Maximální požadovaná rychlost beranu 
při pracovním pohybu byla alespoň |=J = 25	 ∙ , přičemž výsledná hodnota této 
rychlosti dosahuje hodnoty 	|=J = 28,4	 ∙  . K požadavkům patřilo i dosažení 
rychlosti rychloposuvu Y = 70	 ∙ . Tato hodnota byla rovněž překonána a výsledná 
rychlost rychloposuvu je 	Y = 74,1	 ∙ . 
Výpočet hydraulického obvodu obsahuje také kontrolu rychlostí proudění pracovní 
kapaliny v jednotlivých úsecích hydraulického obvodu, kterou byla ověřena správnost volby 
velikosti jednotlivých potrubí. Z výsledků pak vyplývá, že v žádném z potrubí nebude 
docházet k turbulentnímu proudění kapaliny. 
 Součástí práce je i určení velikosti hydraulických tlakových ztrát, které dle 
orientačních výpočtů dosahují velikosti přibližně ΔOQ{[ = 2,13	. V souladu s nimi byl 
pak navržen vhodný výkon a krouticí moment elektromotoru pohonu, který dosahuje hodnot 
přibližně Q{ = 14	I¡ a Q{ = 92	 . Celková účinnost obvodu je pak ~HKa = 80,5	%. 
V závěru práce je proveden výpočet oteplování soustavy, jehož výstupem je graf 
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P1 Příklad zálohování a monitorování hydraulického ovládacího obvodu pro hornotlaké 
hydraulické lisy dle normy ČSN EN 693+A2 
P2 Hydraulické schéma pracovního obvodu hydraulického lisu CUPS 40 DEU firmy 
HŠV stroje, a.s. 




Výkres sestavy:  HYDROMOTOR 200 kN  200-000 
Výkres svarku:  TĚLESO HYDROMOTORU 200-010 
Výkres součásti:  VÁLEC    200-011 



















PŘÍLOHA P1 PŘÍKLAD ZÁLOHOVÁNÍ A MONITOROVÁNÍ HYDRAULICKÉHO OVLÁDACÍHO 










PŘÍLOHA P2 HYDRAULICKÉ SCHÉMA PRACOVNÍHO OBVODU HYDRAULICKÉHO LISU CUPS 40 









PŘÍLOHA P3 VÝSLEDNÁ SESTAVA NAVRŽENÉHO PŘÍMOČARÉHO HYDROMOTORU A PATNÍHO 
VENTILU 
